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1 Einleitung.	Stand	des	Wissens	1.1 Thema	und	Gliederung	der	Arbeit	In	 dieser	 Arbeit	 wird	 ein	 dynamisches	 Phänomen	 im	 Antriebsstrang	 unter-sucht,	das	einerseits	den	Fahrkomfort	verschlechtert,	andererseits	zum	Versa-gen	der	Funktionen	des	Kupplungssystems	 führen	kann.	Die	Ursache	dafür	 ist	eine	 nicht	 mehr	 zuverlässig	 zu	 gewährleistende	 Trennung	 der	 Verbindung	zwischen	Verbrennungsmotor	 und	Rädern.	Ein	Teil	 des	Motormoments	wird	durch	 das	 vollständig	 ausgerückte	 Kupplungssystem	 weitergeleitet,	 was	 zu	unerwünschte	Geräuschentwicklung	beim	Schaltvorgang,	sowie	zu	einer	Erhö-hung	der	vom	Fahrer	aufzubringenden	Schaltkräfte	führt.	Dieses	dynamische	Phänomen,	das	unter	dem	Namen	Trennproblem	bekannt	ist,	tritt	lediglich	in	bestimmten	Betriebszuständen	auf.	Der	Grund	dafür	ist	im	Entstehungsmechanismus	 des	 Trennproblems	 zu	 suchen,	 dem	 das	 Kapitel	 1	gewidmet	ist.	Weiterhin	befasst	sich	Kapitel	1	zwecks	der	näheren	Spezifikati-on	 dieser	 Betriebszustände	 mit	 Konstruktion	 und	 Funktionen	 des	Antriebsstrangs.	Es	schließt	sich	eine	Diskussion	der	Statik	und	Dynamik	des	Kupplungssystems	als	Entstehungsort	des	Trennproblems	an,	gefolgt	von	Details	zur	Konstruktion	und	Funktion	des	Kupplungssystems,	sowie	eine	Abhandlung	unterschiedlicher	dynamischer	Phänomene.	Anschließend	 werden	 Methoden	 zur	 Analyse	 von	 Stoß-Schwingungen	 darge-legt,	die	eine	analytische	Untersuchung	dieses	dynamischen	Phänomens	ermög-lichen,	 da	 Stoß-Schwingungen	 als	 Entstehungsmechanismus	 des	 Trennprob-lems	 betrachtet	 werden	 können.	 Außerdem	 werden	 die	 Methoden	 zur	
Einleitung.	Stand	des	Wissens	
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MKS-Modellierung	angeführt,	die	zur	numerischen	Analyse	des	Trennproblems	herangezogen	werden	können.	Kapitel	 2	 widmet	 sich	 den	 Messungen	 und	 der	 Analyse	 der	 experimentellen	Ergebnisse.	Im	Anschluss	an	eine	Fahrzeugmessung	eines	realen	Kupplungssys-tems,	die	ein	Trennproblem	aufweist,	wird	der	Versuchsaufbau	des	Prüfstandes	und	die	spezielle	Vorrichtung	erläutert,	die	eine	Messung	der	relevanten	Sys-temgrößen	 des	 Kupplungssystems	 unter	 Berücksichtigung	 aller	 betriebszu-standsrelevanten	 Bedingungen	 erlaubt.	 Es	 folgt	 die	 Darstellung	 typischer	experimenteller	Ergebnisse	zur	Demonstration	des	Verhaltens	des	Kupplungs-systems	 auf	 die	 Anregung	 des	 Prüfstandes.	 Die	 experimentellen	 Ergebnisse	werden	zur	Validierung	der	analytischen	bzw.	numerischen	Modelle	des	Kupp-lungssystems	herangezogen	sowie	zur	 Identifikation	der	wesentlichen	Nichtli-nearitäten,	die	das	dynamische	Verhalten	des	Kupplungssystems	beschreiben.	Auf	Basis	dieser	Ergebnisse	werden	in	Kapitel	3	Modelle	erstellt,	um	analytisch	die	wesentlichen	Punkte	herauszuarbeiten,	die	das	Trennproblem	verursachen	können.	Zunächst	werden	erzwungene	Schwingungen	innerhalb	des	Kupplungssystems	annähernd	 abgebildet.	 Dazu	 kommt	 die	 Methode	 der	 harmonischen	 Balance	zum	Einsatz,	welche	die	Analyse	eines	nichtlinearen	Systems	unter	Berücksich-tigung	von	Reibung,	Dämpfung	und	Kontaktverlust	ermöglicht.	Danach	werden	die	periodischen	Stoß-Schwingungen	der	Komponenten	des	Kupplungssystems	mittels	der	Anstückelungsmethode	bestimmt	und	im	Anschluss	deren	Stabilität	mittels	 der	 Floquet-Theorie	 untersucht.	 Weiterhin	 werden	 die	 Ergebnissen	beider	Verfahren	analysiert	und	mit	den	experimentellen	Ergebnissen	verglei-chen.	 Außerdem	 wird	 ein	 Gültigkeitsbereich	 der	 analytischen	 Lösungen	bestimmt.	
Thema	und	Gliederung	der	Arbeit	
3	






Im	Rahmen	der	numerischen	Untersuchung	wird	 eine	mögliche	 konstruktive	Lösung	des	Trennproblems	analysiert,	um	die	Auswirkungen	auf	das	dynami-sche	Verhalten	des	Kupplungssystems	zu	ermitteln	und	zu	verstehen.	Anschließend	 werden	 die	 Simulationsergebnisse	 mit	 den	 experimentellen	Ergebnissen	verglichen,	um	die	Simulationsgüte	nachzuweisen.	Das	 in	 Kapitel	 4	 entwickelte	 Modell	 des	 Kupplungssystems	 kann	 auch	 zur	Simulation	 anderer	 dynamischer	 Phänomene	 und	 Betriebszustände	 herange-zogen	werden,	auf	die	 in	Kapitel	5	näher	eingegangen	wird,	wie	zum	Beispiel	Getrieberasseln	 beim	 Schalten.	 Dieses	 Phänomen	 tritt	 in	 der	 Gleitphase	 des	Kupplungssystems	 auf	 und	 wird	 durch	 Momentungleichförmigkeit	 im	 Kupp-lungssystem	 hervorgerufen.	 Das	 Modell	 eignet	 sich	 ebenso	 zur	 Modellierung	der	 Schwingungen	 des	 Kupplungspedals,	 im	 Folgenden	 als	 Pedalkribbeln	bezeichnet.	Dafür	sind	jedoch	zusätzliche	Modelle	der	umgebenden	Teilsysteme	erforderlich,	 wie	 beispielsweise	 ein	 Modell	 des	 Ausrücksystems	 bzw.	 des	Pedalblocks.	Das	letzte	Kapitel	schließt	mit	einer	Zusammenfassung	der	wichtigsten	Ergeb-nisse	der	Arbeit.	
1.2 Antriebsstrang.	Einführung	in	Konstruktion	und	Funktionen	Der	Antriebsstrang	 ist	 ein	 System	 im	 Fahrzeug,	welches	Verbrennungsmotor	und	 Räder	 miteinander	 verbindet.	 Die	 Hauptfunktion	 des	 Antriebsstrangs	besteht	 in	 der	 Übertagung	 der	 Energie	 vom	 Motor	 zu	 den	 Räder,	 sowie	 in	Umformung	und	 Speicherung	der	Energie,	die	 in	 geeigneter	Form	 zur	Verfü-gung	gestellt	werden	muss	(Albers,	et	al.,	2012).	
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und	einer	Kupplung	besteht	(Albers,	Krüger,	&	Behrendt,	2003).	Kupplungssys-teme	ermöglichen	eine	Begrenzung	des	Moments	 im	Antriebsstang	sowie	eine	Reduktion	 der	 im	 Antriebsstrang	 auftretenden	 Schwingungen2.	 Zusätzlich	ermöglicht	 das	 Kupplungssystem	 einen	 Radial-	 und	 Winkelachsversatz	 zwi-schen	Verbrennungsmotor	und	Getriebe	zu	kompensieren	(Albers,	Behrendt,	&	Ott,	2007).	Ein	weiteres	Beispiel	 ist	das	Getriebe,	das	nicht	nur	eine	Momentübertragung	gewährleistet,	sondern	auch	den	von	Drehzahl	und	dem	Betriebspunkt	abhän-gigen	 Wirkungsgrad	 des	 Verbrennungsmotors	 verbessert	 (Lechner	 &	Naunheimer,	1999).	Ein	Antriebsstrang	weist	mehrere	Betriebszustände	auf	(Balashov,	et	al.,	2006),	die	unter	 anderem	 auch	 anhand	des	 Zustands	des	Kupplungssystems	 in	drei	Kategorien	klassifiziert	werden	können:	
· Der	ersten	Kategorie	entsprechen	die	Betriebszustände,	in	denen	das	Kupplungssystem	vollständig	eingekuppelt	ist.	Das	bedeutet,	dass	ein	Moment	 durch	 das	 Kupplungssystem	 übertragen	 wird	 und	 kein	Drehzahlunterschied	 zwischen	 Kupplungsscheibe	 und	 Schwungrad	existiert.	Dazu	gehört	beispielsweise	Zug,	Schub	und	Lastwechsel.	
· Die	 zweite	 Kategorie	 beinhaltet	 Betriebszustände	 wie	 zum	 Beispiel	Anfahren	 und	 Gangwechsel.	 Dabei	 befindet	 sich	 das	 Kupplungssys-tem	 in	 der	 Gleitphase.	 Das	 bedeutet,	 dass	 ein	 Moment	 durch	 das	Kupplungssystem	 übertragen	 wird,	 jedoch	 ein	 Drehzahlunterschied	zwischen	Kupplungsscheibe	und	Schwungrad	existiert.	
																																																																		
	
2	 In	diesem	Fall	wird	es	damit	gemeint,	dass	die	Torsionsschwingungen	 im	Antriebsstrang	durch	einen	Einsatz	einer	torsionsgedämpften	Kupplungsscheibe	bzw.	eines	Zweimassenschwungrades	reduziert	werden	 können	 (Wittmann,	Tikhomolov,	 &	Häßler,	Moderne	Kupplungskonzepte	 für	Fahrzeuge,	 2011).	 Als	 eine	 andere	 mögliche	 Lösung	 dient	 beispielsweise	 die	 Optimierung	 der	Steuerung	des	Verbrennungsmotors	(Wallentowitz	&	Reif,	2006).	
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· Die	dritte	Kategorie	beinhaltet	Betriebszustände,	in	denen	das	Kupp-lungssystem	 vollständig	 ausgekuppelt	 ist.	 Das	 bedeutet,	 dass	 eine	Trennung	der	Verbindung	zwischen	Verbrennungsmotor	und	Getrie-be	 gewährleistet	 sein	muss,	 so	dass	 kein	Moment	durch	das	Kupp-lungssystem	übertragen	werden	kann.	Dazu	zählen	unter	Umständen	Start	und	Leerlauf.	Weiterhin	existieren	nicht	eindeutig	klassifizierbare	Betriebszustände,	wie	zum	Beispiel	der	spezielle	Betriebszustand3,	der	zur	Untersuchung	des	Trennverhal-tens	des	Kupplungssystems	verwendet	wird.	 In	diesem	Betriebszustand	wird	das	Kupplungssystem	vollständig	ausgerückt	festgehalten	und	die	Drehzahl	der	Kurbelwelle	 vom	 Leerlauf	 bis	 zur	 maximalen	 Drehzahl	 mit	 vorgegebener	Steigung	erhöht,	um	die	Antwort	des	Kupplungssystems	auf	die	Motoranregung	in	den	unterschiedlichen	Drehzahlbereichen	zu	analysieren.	Dabei	können	zwei	Szenarien	auftreten,	die	zur	Definition	des	Trennproblems	führen:	
· Das	Fahrzeug	bleibt	stehen,	da	kein	Moment	durch	das	ausgekuppelte	Kupplungssystem	 übertragen	 wird.	 Die	 Verbindung	 zwischen	 Ver-brennungsmotor	und	Getriebe	ist	vollständig	getrennt.	






Somit	lässt	sich	der	Trennversuch	ergebnisabhängig	verschiedenen	Kategorien	zuordnen.	 Im	Fall	einer	vollständigen	Trennung	kann	er	Kategorie	drei	zuge-ordnet	werden,	im	Fall	einer	nicht	vollständigen	Trennung	–	Kategorie	zwei.	Da	das	Sollverhalten	die	vollständige	Trennung	ist,	wird	er	üblicherweise	Katego-rie	drei	zugeordnet	Zusammengefasst	bedeutet	dies,	dass	das	Trennproblem	im	realen	Betrieb	des	Fahrzeugs	 in	 allen	 Betriebszuständen	 der	 dritten	 Kategorie	 entstehen	 kann.	Dadurch	wird	 jedoch	das	Hauptmerkmal	dieses	Betriebszustands,	nämlich	die	Trennung	 der	 Verbindung	 zwischen	 Verbrennungsmotor	 und	 Getriebe,	beeinträchtigt.	Um	das	Trennproblem	zu	lösen,	könnten	unterschiedliche	Ansätze	angewendet	werden.	 Eine	 Möglichkeit	 besteht	 beispielsweise	 in	 einer	 Reduktion	 der	Schwingungsamplitude	der	Kurbelwelle.	Eine	zweite	 in	einer	Optimierung	der	Konstruktion	 bzw.	 des	 Parametersatzes	 des	 Kupplungssystems.	 Die	 erste	Variante	 scheidet	aus	 technischen	Gründen	aus,	da	 sei	eine	Veränderung	des	Verbrennungsmotors	 bedingen	 würde.	 Die	 zweite	 Lösung	 erscheint	 dagegen	vielversprechend,	da	Änderungen	des	Kupplungssystems	möglich	sind.	
1.3 Kupplungssystem	1.3.1 Konstruktion	unterschiedlicher	Kupplungssysteme	Kupplungssysteme	 haben	 innerhalb	 der	 letzten	 Jahrzehnte	 sehr	 intensive	Entwicklung	 erfahren.	 Die	 Ursache	 dafür	 sind	 die	 stetig	 steigenden	 Anforde-rungen	 der	Kunden,	wie	 zum	Beispiel	 die	 Steigerung	des	 übertragbaren	Mo-ments	 des	 Verbrennungsmotors.	 Hierbei	 wird	 nicht	 nur	 eine	 Erhöhung	 des	statischen	 Moments,	 sondern	 auch	 eine	 Vergrößerung	 tolerierbarer	 Schwin-gungsamplitude	des	Momentes	bei	gleichzeitig	reduziertem	Bauraum	gefordert.	
Kupplungssystem	
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· Tellerfederkupplungen	 (Naunheimer,	 Bertsche,	 &	 Lechner,	 2007),	(Grote	 &	Feldhusen,	2007).	Darunter	werden	 sowohl	 gezogene4	 als	auch	gedrückte5	Systeme	verstanden.	
· Schraubenfederkupplungen.	Diese	Gruppe	weist	reichhaltige	Vielfalt	an	Konstruktionen	auf,	die	sich	relativ	stark	voneinander	unterschei-den	 (Haberhauer	 &	 Bodenstein,	 2009),	 (Schaeffler	 Automotive	Aftermarket	 GmbH	 &	 Co.	 KG,	 2012).	 Dazu	 zählen	 beispielsweise	Kupplungssysteme	mit	einer	Druckfeder,	die	auf	der	Achse	des	Kupp-lungssystems	 liegt,	 als	 auch	 Kupplungssysteme	 mit	 den	 mehreren	Druckfedern,	die	auf	einem	bestimmten	Radius	relativ	zu	der	Kupp-lungsachse	gleichmäßig	verteilt	sind.	
· Fliehkraftkupplungen.	 Diese	 Gruppe	 beinhaltet	 eine	 Reihe	 von	 teil-	bzw.	 vollautomatisierten	 Kupplungssystemen,	 welche	 die	 Anpress-kraft	abhängig	von	der	Motordrehzahl	erzeugen	(Heisler,	2002).	Außerdem	 weisen	 einige	 Konstruktionen	 von	 Kupplungssystemen	 spezielle	Mechanismen	 des	 Verschleißausgleichs	 auf,	 die	 der	 Kompensation	 negativer	Effekte,	 wie	 zum	 Beispiel	 einer	 Erhöhung	 der	 Ausrückkraft	 dienen	(Schaeffler	 Automotive	 Aftermarket	 GmbH	 &	 Co.	 KG,	 2012),	 (Kimmig,	Liebermann,	&	Keck,	2003).	
																																																																		
	
4	 Das	 gezogene	 Kupplungssystem	 wird	 dadurch	 gekennzeichnet,	 dass	 die	 Betätigung	 des	 Kupp-lungssystems	mittels	des	Ziehens	des	Ausrücklagers	vom	Motor	weg	erfolgt.	5	 Dem	gedrückten	Kupplungssystem	entspricht	die	Betätigung	mittels	des	Drucks	des	Ausrückla-gers	in	Richtung	des	Motors.	
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Die	 Kupplung	 ist	 eine	 Baugruppe,	 die	 aus	 folgenden	 Einzelkomponenten	besteht:	
· dem	Deckel,	der	mit	dem	Schwungrad	verschraubt	wird	und	alle	an-deren	Bauteile	beinhaltet.	
· den	 Blattfedern,	 die	 Deckel	 und	 Anpressplatte	 miteinander	 verbin-den.	 Die	 Hauptfunktion	 der	 Blattfedern	 besteht	 darin,	 das	 Moment	vom	Deckel	zur	Anpressplatte	zu	übertragen,	sowie	die	Trennung	des	Reibkontakts	zwischen	der	Anpressplatte	und	der	Kupplungsscheibe	zu	gewährleisten.	
· der	Anpressplatte,	die	der	Anpressung	der	Kupplungsscheibe	an	das	Schwungrad	dient	und	die	Kupplungsscheibe	durch	 einen	Reibkon-takt	antreibt.	
· der	 Tellerfeder,	 die	 einerseits	 der	 Vorspannung	 des	 Kupplungssys-tems	 dient,	 andererseits	 als	 Hebel	 zwischen	 Anpressplatte,	 Deckel	und	Ausrücklager	fungiert.	Außerdem	 beinhaltet	 das	 Kupplungssystem	 noch	 die	 Kupplungsscheibe.	 Die	Kupplungsscheibe	 ist	 eine	 Baugruppe,	 die	 sich	 zwischen	 Anpressplatte	 und	Schwungrad	befindet	und	mit	der	Getriebeeingangswelle	durch	eine	Steckver-zahnung	 verbunden	 ist.	 Dadurch	 wird	 das	 Kupplungsmoment	 in	 Getriebe	weitergeleitet.	In	Abbildung	1.2	ist	auch	das	Ausrücklager	dargestellt,	das	zum	Ausrücksystem	gehört	 und	 sich	 relativ	 zum	 Kupplungssystem	 bewegen	 und	 dadurch	 den	Zustand	des	Kupplungssystems	vorgeben	kann.	Außerdem	dient	das	Ausrück-lager	 als	 Verbindungselement	 der	 drehenden	 Tellerfederzungen	 des	 Kupp-lungssystems	 mit	 dem	 nichtdrehenden	 Hydraulik-Zylinder	 des	Ausrücksystems.	
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Das	Kupplungssystem	weist	weitere	Bauteile	auf,	die	Funktionen	von	Verbin-dungselemente	 erfüllen.	 Dazu	 zählen	 beispielsweise	 Zentrierbolzen	 und	 eine	Stützfeder,	die	für	die	Lagerung	der	Tellerfeder	in	manchen	Konstruktionen	des	Kupplungssystems	nötig	ist,	sowie	Drahtringe,	die	für	Reduktion	der	Hysterese	eingesetzt	werden,	oder	Nieten,	die	 für	den	Zusammenbau	des	Kupplungssys-tems	angewendet	werden.	




































· Abhängigkeit	 der	 Ausrückkraft	 vom	 Ausrückweg	 (siehe	 Abbildung	1.3	 (a)),	 wobei	 der	 Ausrückweg	 dem	 Weg	 des	 Ausrücklagers	 ent-spricht.	 Unter	 Ausrückkraft	 wird	 hier	 eine	 axiale	 Kraft	 verstanden,	die	im	Kontakt	zwischen	den	Tellerfederzungen	und	dem	Ausrückla-ger	entsteht.	Die	Ausrückkraft	 ist	die	Fahrerkraft,	die	mit	Hilfe	vom	Pedal	und	Ausrücksystem	vergrößert	wird	und	bis	zum	Ausrücklager	weitergeleitet	wird.	Aus	ihr	lassen	sich	verschiedene	komfortrelevan-te	Merkmale	des	Kupplungssystems	ermitteln,	wie	zum	Beispiel	die	maximale	Ausrückkraft	und	die	Hysterese	der	Ausrückkraft,	welche	die	am	Kupplungspedal	auftretende	Kraft	beeinflussen.	
· Abhängigkeit	der	Anpresskraft	vom	Ausrückweg	(siehe	Abbildung	1.3	(b)),	wobei	 die	Anpresskraft	 eine	 axiale	Kraft	 sowohl	 in	 der	Kupp-lungsscheibe	als	auch	in	den	Reibkontakten	zwischen	der	Kupplungs-scheibe	 und	 dem	 Schwungrad	 bzw.	 der	 Anpressplatte	 ist.	 Die	 An-presskraft	 beeinflusst	 somit	 das	 übertragbare	 Moment	 des	 Kupp-lungssystems7	 stark	 (Drexl,	 1997)	 und	 gehört	dementsprechend	 zu	den	funktionsrelevanten	Merkmalen	eines	Kupplungssystems.	Zudem	dient	 die	 Anpresskraft	 als	 ein	 Kriterium,	 das	 die	 unterschiedlichen	Zustände	des	Kupplungssystems	kennzeichnet.	
· Abhängigkeit	des	Abhubs	vom	Ausrückweg	(siehe	Abbildung	1.3	(c)).	Unter	Abhub	wird	die	Bewegung	der	Anpressplatte	relativ	zu	deren	Anfangsposition	 im	 unbetätigten	 Zustand	 verstanden.	 Daraus	 lässt	
																																																																		
	
6	 Hier	 und	 im	 Folgenden	 wurden	 die	 Messergebnisse	 von	 LuK	 GmbH	 &	 Co.	 KG	 zur	 Verfügung	gestellt.	7	 Im	weiteren	Verlauf	wird	als	Kupplungsmoment	gekennzeichnet.	




1.3.3 Dynamik	des	Kupplungssystems	Unter	 Dynamik	 des	 Kupplungssystems	 werden	 unterschiedliche	 Phänomene	bzw.	 Probleme	 verstanden,	 die	 durch	 Schwingungen	 der	 Bauteile	 des	 Kupp-lungssystems	hervorgerufen	werden	können.	Das	Kupplungssystem	weist	eine	Mannigfaltigkeit	dynamischer	Phänomene	auf,	die	einerseits	 in	Nichtlinearitä-ten,	die	das	Kupplungssystem	beinhaltet,	begründet	 sind,	andererseits	 in	den	diversen	Betriebszuständen,	die	das	dynamische	Verhalten	des	Kupplungssys-tems	 stark	 beeinflussen.	 Zur	 Gruppierung	 der	 dynamischen	 Phänomene	 im	Antriebsstrang	kann	auch	die	selbe	Klassifizierung	wie	 in	Kapitel	1.3.2	heran-gezogen	werden.	Demnach	 lassen	sich	der	ersten	Gruppe	 jene	dynamischen	Phänomene	zuord-nen,	die	 im	eingekuppelten	Zustand	des	Kupplungssystems	entstehen	können,	wie	 zum	 Beispiel	 die	 Pedalvibrationen8.	 Diese	 können	 beispielsweise	 durch	axiale	Bewegungen	der	Kurbelwelle	angeregt	werden.	Dabei	wird	die	Anregung	
																																																																		
	




menen,	 tieffrequenten	 Schwingungen	 des	 Kupplungspedals	 beeinträchtigen	den	 Fahrkomfort	 (Fidlin,	 Ineichen,	 Kremer,	 Klünder,	 &	 Tikhomolov,	 2009),	(Welter,	Lang,	&	Wolf,	2010).	Die	zweite	Gruppe	beinhaltet	die	dynamischen	Phänomene,	die	in	der	Gleitpha-se	des	Kupplungssystems	angeregt	werden	können.	Dazu	zählt	beispielsweise	das	 Getrieberasseln	 beim	 Schalten	 (Tikhomolov,	 Klünder,	 &	 Fidlin,	 2011).	Dieses	 dynamische	 Phänomen	 bewirkt	 eine	 Verschlechterung	 des	 Fahrkom-forts	 durch	 Emission	 von	 vom	 Fahrer	 als	 unangenehm	 wahrgenommenen	Geräusch	im	Antriebsstrang	und	Weiterleitung	in	den	Fahrgastraum.	Dabei	sind	Kollisionen	von	Zahnradpaaren	die	Hauptgeräuschquellen.	Die	daraus	resultie-rende	Anregung	kann	direkt	oder	mit	Hilfe	von	Körperschall	abgestrahlt	wer-den	(Novak,	2010).	Zur	zweiten	Gruppe	gehört	auch	das	Rupfen	(Albers,	Krüger,	Lux,	&	Albrecht,	2001).	Rupfen	bezeichnet	niederfrequente	Längsschwingungen	des	Fahrzeugs,	die	in	der	Gleitphase	des	Kupplungssystems	erzeugt	werden	(Albers	&	Herbst,	1998),	(Diemer,	2008).	Obwohl	die	Quelle	des	Rupfens	im	Kupplungssystem	zu	finden	 ist,	 existieren	unterschiedliche	Entstehungsmechanismen	des	Rupfens.	Dadurch	ergeben	sich	folgende	Typen	des	Rupfens:	






· motorangeregtes	Rupfen.	Dabei	regen	Axial-	bzw.	Kippschwingungen	der	 Kurbelwelle	 aufgrund	 der	 Anregung	 des	 Verbrennungsmotors	Schwingungen	der	Bauteile	des	Kupplungssystems,	wodurch	sich	der	Abstand	zwischen	Anpressplatte	und	Schwungrad	ändert,	was	wiede-rum	eine	Änderung	der	Axialkraft	bedingt.	Dies	führt	zu	Oszillationen	des	Kupplungsmomentes.	






	Die	dritte	Gruppe	beinhaltet	die	Phänomene,	die	 im	vollständig	ausgerückten	Kupplungssystem	 entstehen	 können.	Dazu	 zählt	 auch	das	Trennproblem,	das	im	Rahmen	dieser	Arbeit	untersucht	wird.	







Einerseits	kann	das	Trennproblem	den	Fahrkomfort	verschlechtern.	Darunter	werden	verschiedene	störende	Effekte	verstanden,	die	 im	Fahrzeug	entstehen	können.	 Dazu	 zählen	 beispielsweise	 Geräusche	 beim	 Schalten	 und	 hohe	Schaltkräfte.	Andererseits	 kann	das	Trennproblem	 zu	 einer	unerwünschten	Drehmoment-übertragung	 in	das	Getriebe	und	damit	 in	den	Triebstrang	 führen.	 In	diesem	Fall	wird	trotz	ausgerücktem	Kupplungssystem	der	Kraftfluss	nicht	vollständig	getrennt,	sondern	es	entsteht	ein	Schleppmoment.	Zu	den	Ursachen	des	Trennproblems	gehören	beispielsweise	Festigkeitsprob-leme	 einzelner	 Bauteile	 des	 Kupplungssystems.	 Dazu	 zählen	 unter	 anderem	gebrochene	Anpressplatten,	stark	verformte	bzw.	gebrochene	Blattfedern	und	ermüdete	Tellerfedern	(Nunney,	2007),	(LuK-Aftermarket	Service	oHG,	2002).	In	diesem	Fall	kann	das	Trennproblem	 auch	ohne	dynamische	Untersuchung	dadurch	erklärt	werden,	dass	die	Kupplungsscheibe	an	das	Schwungrad	auch	bei	dem	maximalen	Ausrückweg	angepresst	wird.	Das	führt	dazu,	dass	ein	Teil	des	 Momentes	 immer	 durch	 das	 Kupplungssystem	 übertragen	 wird.	 Um	 das	Trennproblem	in	ähnlichen	Fällen	zu	vermeiden,	wird	die	Festigkeit	der	Bautei-le	entsprechend	erhöht.	Außerdem	kann	das	Trennproblem	 im	Fahrzeug	dadurch	verursacht	werden,	dass	 ein	 Unterdruck	 zwischen	 dem	 Belag	 der	 Kupplungsscheibe	 und	 dem	Schwungrad	entsteht.	Der	Unterdruck	 führt	dazu,	dass	axiale	Kräfte	 im	Reib-kontakt	zwischen	den	beiden	Bauteilen	erzeugt	werden,	wodurch	ein	Moment	durch	 das	 Kupplungssystem	 übertragen	 wird,	 das	 den	 Fahrkomfort	 deutlich	verschlechtern	 kann.	Um	die	Ursache	des	Unterdrucks	 zu	 beheben,	 kann	 die	Geometrie	des	Belags	optimiert	werden.	Dafür	könnten	beispielsweise	Radial-	bzw.	Umfangsnuten	an	den	Oberflächen	der	Beläge	hergestellt	werden,	die	der	Druckunterschied	 mit	 der	 Umgebung	 reduzieren	 lassen	 (Albers	 &	 Elison,	1997).	
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Das	 Trennproblem	 kann	 auch	 durch	 Verspannen	 der	 Kupplungsscheibe	 zwi-schen	 den	 Krafteingriffspunkten	 hervorgerufen	 werden.	 Unter	 Krafteingriffs-punkten	 werden	 einerseits	 der	 Reibkontakt	 zwischen	 der	 Kupplungsscheibe	und	 dem	 Schwungrad,	 andererseits	 die	 Verbindung	 der	 Eingangswelle	 des	Getriebes	und	der	Nabe	der	Kupplungsscheibe	verstanden.	In	diesem	Fall	kann	der	 Entstehungsmechanismus	 des	 Trennproblems	 und	 der	 dazu	 führenden	axialen	Kraft	folgendermaßen	erklärt	werden.	Im	eingekuppelten	Zustand	wird	ein	Moment	durch	das	Kupplungssystem	übertragen.	Das	 führt	dazu,	dass	das	Kupplungssystem	 in	 Axial-	 bzw.	 Umfangsrichtung	 verspannt	 wird.	 Während	des	 Betätigungsvorgangs	 werden	 alle	 Bauteile	 des	 Kupplungssystems	 ent-spannt.	Aber	wegen	der	Reibung	in	der	axialen	Richtung	bewegt	sich	die	Nabe	der	Kupplungsscheibe	relativ	zur	Eingangswelle	nicht.	Dadurch	bleibt	die	axiale	Kraft	 im	 Reibkontakt	 zwischen	 Kupplungsscheibe	 und	 Schwungrad	 erhalten.	Das	 führt	dazu,	dass	das	Moment	durch	das	Kupplungssystem	auch	 im	ausge-rückten	Zustand	weitergeleitet	wird	und	die	axiale	Reibstelle	in	der	Verbindung	der	Nabe	und	der	Welle	weiter	 verspannt	bleibt.	Zu	den	Verbesserungsmaß-nahmen	gehört	in	diesem	Fall	einerseits	die	Optimierung	der	Verbindungsgeo-metrie,	 anderseits	 aber	 die	 Reduktion	 des	 Reibungskoeffizienten	 (Albers	 &	Elison,	1997).	Es	 hat	 sich	 auch	 herausgestellt,	 dass	 die	 Anregung	 des	 Verbrennungsmotors	das	Trennproblem	verursachen	kann.	In	diesem	Fall	werden	Schwingungen	der	Bauteile	 des	Kupplungssystems	 durch	 Axial-	 bzw.	 Kippbewegungen	 der	 Kur-belwelle	 hervorgerufen.	 Dazu	 gehören	 unter	 anderem	 die	 Schwingungen	 der	Anpressplatte,	 die	 auf	 Grund	 der	 Nichtlinearitäten	 im	 Kupplungssystem	 eine	sehr	 große	 Schwingungsamplitude	 aufweisen	 können.	 Unter	 Nichtlinearität	wird	dabei	ein	Kontaktverlust	 zwischen	Tellerfeder	und	Anpressplatte	 (siehe	Abbildung	1.5,	 (a))	 verstanden,	der	 zu	 Stoß-Schwingungen	 im	Kupplungssys-tem	führt.	
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	Um	das	motorangeregte	Trennproblem	zu	erforschen,	werden	sowohl	analyti-sche	 als	 auch	 numerische	 Untersuchungen	 im	 Rahmen	 dieser	 Arbeit	durchgeführt.	





werden	 müssen,	 um	 das	 Trennproblem	 zu	 untersuchen.	 Dafür	 können	 ver-schiedene	 analytische	 Verfahren	 eingesetzt	 werden,	 wie	 zum	 Beispiel	 die	Methode	der	harmonischen	Balance,	das	Verfahren	der	Mittelwertbildung	und	die	Anstückelungsmethode.	
1.5.1 Methode	der	harmonischen	Balance	Die	Idee	der	Methode	der	harmonischen	Balance	besteht	darin,	dass	stationäre	Schwingungen	 nichtlinearer	 Systeme	 unter	 Umständen	 als	 harmonische	 be-trachtet	werden	können	(Chelomei	&	Blekhman,	1979),	(Krylov	&	Bogoliubov,	2004),	(Babitsky	&	Kolovsky,	1967),	(Babitsky	&	Kolovsky,	1970),	(Babitsky	&	Kolovsky,	1976).	Es	wird	angenommen,	dass	ein	nichtlineares	System	mit	
̈ݔ + ܥ(ݔ, ̇ݔ) = ܳ(ݐ)	 (1.1)	beschrieben	 wird,	 wobei	 unter	 ܳ(ݐ)	 eine	 periodische	 Funktion	 verstanden	wird,	die	in	Form	einer	Fourierreihe	dargestellt	werden	kann:	
ܳ(ݐ) = ܣ଴ + ෍(ܣ௡ cos݊߱ݐ + ܤ௡ sin݊߱ݐ)ஶ
௡ୀଵ
	.	 (1.2)	
Außerdem	 wird	 angenommen,	 dass	 sowohl	 die	 periodische	 Lösung	 der	Glei-chung	(1.1)	als	auch	die	nichtlineare	Funktion	ܥ(ݔ, ̇ݔ),	welche	die	nichtlineare	Feder-	 bzw.	 Dämpferkraft	 darstellt,	 in	 eine	 Fourierreihe	 entwickelt	 werden	können:	
ݔ(ݐ) = ܽ଴ + ෍(ܽ௡ cos݊߱ݐ + ܾ௡ sin݊߱ݐ)ஶ
௡ୀଵ
	,	 (1.3)	





















(n = 1, … ,∞).	
	
Durch	Einsetzen	von	(1.2),	(1.3)	und	(1.4)	in	(1.1)	wird	eine	Gleichung	erstellt,	die	 unterschiedliche	 cos(݊߱ݐ)-Terme,	 sin(݊߱ݐ)-Terme	 und	 auch	 lose	 Terme	aufweist.	Daraus	wird	ein	Gleichungssystem	 (1.5)	abgeleitet,	wobei	 jede	Glei-chung	aus	den	Koeffizienten	bei	entsprechenden	cos݊߱ݐ-	oder	sin݊߱ݐ-Terme	besteht.	 Dieses	 Gleichungssystem	 kann	 gelöst	 werden,	 um	 die	 unbekannten	Koeffizienten	ܽ଴,	ܽ௡	und	ܾ௡zu	ermitteln.	
ܥ଴(ܽ଴,ܽଵ, ܾଵ, … ) = ܣ଴	
−݊ଶ߱ଶܽ௡ + ܥ௡(ܽ଴,ܽଵ, ܾଵ, … ) = ܣ௡	
−݊ଶ߱ଶܾ௡ + ܦ௡(ܽ଴,ܽଵ, ܾଵ, … ) = ܤ௡	(n = 1, … ,∞).	 (1.5)	Theoretisch	 ist	die	 Suche	nach	 einer	 genauen	 Lösung	des	Gleichungssystems	(1.5)	unmöglich,	weil	dieses	Gleichungssystem	aus	unendlich	vielen	Gleichun-gen	 besteht.	 Praktisch	 lässt	 sich	 eine	 brauchbare	 Lösung	 der	 nichtlinearen	Gleichung	 (1.1)	 unter	 der	 Annahme	 finden,	 dass	 die	 konstante	 Komponente	und	 die	 erste	 Harmonische	 überwiegen	 (Chelomei	 &	 Blekhman,	 1979),	(Semenov,	2008):	
ݔ(ݐ) = ܽ଴ + ܽଵ cos݊߱ݐ + ܾଵ sin݊߱ݐ	.	 (1.6)	
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1.5.2 Das	Verfahren	der	Mittelwertbildung	Unter	dem	Verfahren	der	Mittelwertbildung	wird	eine	Methode	der	Störungs-theorie	verstanden,	die	darin	besteht,	eine	Lösung	eines	anderen,	ungestörten	Systems	 in	 geschlossener	 Form	 zu	 finden,	 das	 nah	 am	 zu	 untersuchenden	System	 liegt	 (Bogoliubov	 &	Mitropolskii,	1961),	 (Zhuravlev	 &	Klimov,	1988),	(Biderman,	1980).	Dadurch	weicht	das	dynamische	Verhalten	des	nichtlinearen	Systems	vom	Verhalten	des	integrierbaren	Systems	nur	leicht	ab.	Es	wird	angenommen,	dass	ein	nichtlineares	System	folgendermaßen	vorgege-ben	wird:	
̇ݖ = ܼ(ݖ, ݐ, ߝ)	,					ߝ ≪ 1	.	 (1.7)	Durch	Nullsetzen	von	ߝ	kann	das	entsprechende	ungestörte	System	
̇ݖ଴ = ܼ(ݖ଴, ݐ, 0)	 (1.8)	ermittelt	 werden.	 Die	 Lösung	 des	 ungestörten	 Systems	 kann	 relativ	 einfach	gefunden	werden:	
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̇ݔ = ߝܺ(ݔ, ݐ, ߝ)	,	 (1.13)	dargestellt	werden	kann,	wobei	unter	ݔ	die	neuen	Zustandsvariablen	mit	den	Anfangswerten	ݔ(0) = ݔ଴	verstanden	werden.	Der	 folgende	Schritt	besteht	 in	der	Anwendung	einer	 fast	 identischen	Variab-lentransformation:	
ݔ = ߦ + ߝݑ(ߦ, ݐ, ߝ) + ܱ(ߝଶ)	.	 (1.14)	Durch	Transformation	(1.14)	werden	die	Zustandsvariable	in	zwei	Teile	aufge-teilt:	ݑ	–	ein	kleiner	schnell	veränderlicher	Teil	und	ξ	-	ein	langsam	veränderli-cher	Teil,	der	folgende	Gleichung	erfüllen	soll:	
̇ߦ = ߝߌ(ߦ, ߝ) + ܱ(ߝଶ)	.	 (1.15)	Mit	(1.14)	und	(1.15)	erhält	man	aus	(1.13)	eine	Gleichung	für	die	unbekannten	Funktionen	ߌ(ߦ, ߝ)	und	ݑ(ߦ, ݐ, ߝ):	
ߝߌ(ߦ, ߝ) + ߝ ߲ݑ
߲ݐ
= ߝܺ(ߦ, ݐ, ߝ) + ܱ(ߝଶ)	.	 (1.16)	Da	ݑ(ߦ, ݐ, ߝ)	eine	kleine	Korrektur	zum	Hauptanteil	der	Lösung	ߦ	sein	soll,	soll	sie	beschränkt	sein.	Dies	ist	nur	dann	möglich,	wenn	ߌ	der	Mittelwert	von	ܺ	in	Bezug	auf	explizite	Zeit	ݐ	ist:	







ݑ(ߦ, ݐ, ߝ) = න൫ܺ(ߦ,ߠ, ߝ) − ߌ(ߦ, ߝ)൯ ݀ߠ௧
଴
+ ݑ଴(ߦ, ߝ)	.	 (1.18)	
Unter	ݑ଴(ߦ, ߝ)	wird	eine	Funktion	verstanden,	die	unabhängig	 festgelegt	wer-den	kann.	In	der	Regel	wird	diese	Funktion	so	eingestellt,	dass	der	Mittelwert	von		ݑ(ߦ, ݐ, ߝ)	gleich	0	ist:	




1.5.3 Anstückelungsmethode	Die	Anstückelungsmethode	kann	zur	Untersuchung	der	nichtlinearen	Schwin-gungen	 der	 stückweise	 linearen	 Systeme	 eingesetzt	 werden.	 Dazu	 gehören	beispielsweise	Systeme	mit	Reibung	(Mandel'shtam,	1955),	Stöße	oder	Systeme	mit	 stückweise	 linearen	 Feder-	 bzw.	 Dämpferkräften	 (Bat',	 Dzhanelidze,	 &	Kel'zon,	 1973),	 (Kobrinskii	 &	 Kobrinskii,	 Vibroimpact	 Systems,	 1973),	(Kolovsky,	 1960),	 (Kolovsky,	 1963).	Die	 Idee	 der	Methode	 besteht	darin,	 die	Lösungen	 in	den	stückweise	 linearen	Bereichen	des	nichtlinearen	Systems	zu	ermitteln	und	aneinander	anzustückeln.	Es	wird	angenommen,	dass	der	erste	Abschnitt	des	nichtlineares	Verlaufs	der	Schwingungen	mit	
ܣଵ̈ݔଵ + ܤଵ̇ݔଵ + ܥଵݔଵ = ܨଵ(ݐ)	,					ݔଵ(0) = ݔଵ଴	,					̇ݔଵ(0) = ̇ݔଵ଴	 (1.20)	abgebildet	werden	kann,	wobei	unter	ݔଵ	generalisierten	Koordinaten	und	unter	




entstehende	 lineare	Gleichung	kann	einfach	gelöst	werden.	Das	bedeutet,	dass	die	 Zustandsvariablen	 am	 Ende	 des	 ersten	 Abschnitts	 ermitteln	 werden	können.	Um	 die	 Gleichung	 zu	 lösen,	 die	 den	 zweiten	 Abschnitt	 beschreibt,	 sind	 die	Werte	 der	 Zustandsvariablen	 am	Anfang	 des	 zweiten	Abschnitts	 nötig.	Diese	Anfangswerte	können	mit	Hilfe	von	Ereignisgleichungen	bestimmt	werden	
ݔଶ଴ = ூ݂൫ݔଵ(ݐଵ), ̇ݔଵ(ݐଵ)൯	,					̇ݔଶ଴ = ூ݂ூ൫ݔଵ(ݐଵ), ̇ݔଵ(ݐଵ)൯	,	 (1.21)	die	zwei	benachbarte	Abschnitte	zum	Zeitpunkt	ݐ = ݐଵ	miteinander	verbinden.	Als	 Beispiel	 für	 Ereignisgleichung	 können	 die	 Stoßbedingungen	 betrachtet	werden	 (Levi-Civita	 &	 Amaldi,	 1951),	 die	 Positionen	 und	 Geschwindigkeiten	der	Körper	vor	und	nach	dem	Stoß	in	Verbindung	setzen.	Anschließend	kann	die	Lösung	der	Gleichung	des	zweiten	Abschnitts	
ܣଶ̈ݔଶ + ܤଶ̇ݔଶ + ܥଶݔଶ = ܨଶ(ݐ)	,					ݔଶ(ݐଵ) = ݔଶ଴	,					̇ݔଶ(ݐଵ) = ̇ݔଶ଴	 (1.22)	ermittelt	werden.	Dieser	 Algorithmus	 kann	 weiter	 verfolgt	 werden.	 Dadurch	 könnten	 unter-schiedliche	 instationäre	 Schwingungen	 des	 nichtlinearen	 Systems	 abgebildet	werden.	 Außerdem	 kann	 die	 Anstückelungsmethode	 zur	 Untersuchung	 der	stationären	 periodischen	 Lösungen	 und	 deren	 Stabilität	 eingesetzt	 werden.	Dies	wird	in	Kapitel	3.2	ausführlich	erklärt.	
1.6 Methoden	zur	MKS-Modellierung	In	den	70er	Jahren	wurden	die	Grundlagen	der	Methoden	zur	Modellierung	und	Simulation	 von	 den	 Mehrkörpersystemen	 (MKS)	 entwickelt	 (Wittenburg,	2008).	Seitdem	werden	diese	Methoden	zur	Lösungen	unterschiedlicher	Aufga-ben	eingesetzt.	Dazu	zählen	beispielsweise:	
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· quasistatische	Simulationen.	Darunter	werden	Simulationen	verstan-den,	bei	denen	die	schnelle	Dynamik	des	Systems	eine	untergeordnete	Rolle	 spielt.	 Als	 Beispiel	 dient	 die	 Ermittlung	 von	 Kraft-Weg-Kennlinien	 (siehe	 Abbildung	 1.3)	 komplexer	 Baugruppen	(Tikhomolov,	Klünder,	&	Fidlin,	2011).	
· kinematische	 Simulationen,	 die	 zur	Untersuchung	 von	Bewegungen	der	Mechanismen	ohne	Berücksichtigung	des	Einflusses	der	System-dynamik	angewendet	werden.	
· lineare	dynamische	Simulationen,	die	auch	für	Berechnungen	der	Ei-genfrequenzen	 und	 Eigenformen	 eingesetzt	 werden	 (Dresig	 &	Holzweißig,	2005).	
· nichtlineare	dynamische	Simulationen,	die	zur	Analyse	verschieden-artiger	komplexer	Phänomene	und	Baugruppen	angewendet	werden,	wie	 zum	 Beispiel	 eines	 Selbstzentrierungseffekts	 bei	 einem	 ebenen	Lagers	(Stamm,	2011),	die	Untersuchung	der	 Intensität	der	Parame-tererregung	 eines	 Planetengetriebes	 (Dresig,	 2006),	 die	 Untersu-chung	der	 reibungsinduzierten	 Schwingungen	 („Eek-Noise“)	 im	An-triebstrang	 (Drozdetskaya,	Fidlin,	&	Waltersberger,	2011),	 (Fidlin	&	Drozdetskaya,	2011).	
· multidomäne	Simulationen,	die	die	gemeinsame	Betrachtung	von	den	mechanischen,	 thermoelastischen	(Arnold	&	Heckmann,	2007),	hyd-raulischen,	elektrischen	und	anderen	Teilsystemen	ermöglichen.	Die	Idee	der	MKS-Methode	besteht	darin,	ein	komplexes	System	in	Form	einer	Zusammensetzung	 von	 verschiedenen	 diskreten	 miteinander	 verbundenen	Elementen,	wie	zum	Beispiel	Starrkörper,	Gelenke,	Federn,	Dämpfern,	Anschlä-ge,	dargestellt	werden	kann.	Daraus	 ergibt	 sich	 eine	 Struktur	 von	Elementen	und	Verbindungen,	die	mit	Hilfe	eines	graphentheoretischen	Formalismus	als	
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MKS-Software,	 die	 zur	 zweiten	 Gruppe	 zählt,	 kann	 SimulationX	 dienen	(ITI	GmbH,	2012).	Die	 dritte	 Gruppe	 der	 MKS-Software	 beinhaltet	 die	 Umgebungen,	 die	 für	 die	Erstellung	des	Gleichungssystems	einen	Formalismus	basierend	auf	den	soge-nannten	 Zweigkoordinaten	 (Stamm,	2011)	 einsetzen.	Darunter	wird	 ein	Ver-fahren	verstanden,	das	dem	Modellierer	eine	Möglichkeit	zur	Verfügung	stellt,	den	Koordinatentyp	einzeln	 für	 jedes	Teilmodell	zu	bestimmen.	Dadurch	ent-steht	eine	Mischung	aus	absoluten,	relativen	und	sogenannte	elastischen	Koor-dinaten12,	die	zur	Erzeugung	des	Gleichungssystems	angewendet	wird,	das	 im	allgemeinen	 Fall	 effizienter	 als	 das	 Gleichungssystem	 basierend	 nur	 auf	 den	absoluten	bzw.	nur	auf	den	relativen	Koordinaten	ist	(Shi	&	McPhee,	2000).	Obwohl	 die	 Gleichungssysteme	 für	 die	 obengenannten	 Formalismen	 unter-schiedlich	werden,	lassen	sich	einige	Gemeinsamkeiten	erkennen.	Dazu	zählen	beispielsweise	die	konstitutiven	Gleichungen	der	Elemente,	die	zur	Abbildung	ihrer	Physik	nötig	sind,	oder	Struktur	der	Gleichungssysteme,	die	die	verschie-denen	Gleichungstypen	aufweisen.	Im	einfachsten	Fall	sieht	das	Gleichungssys-tem	folgendermaßen	aus:	
ܯ(ݍ)̈ݍ = ܳ(ݍ, ̇ݍ, ݐ)	,	 (1.23)	wobei	unter	ݍ	die	 Spaltenmatrix	der	 generalisierten	Koordinaten	 verstanden	wird.	ܯ(ݍ)	und	ܳ(ݍ, ̇ݍ, ݐ)	sind	die	Massenmatrix	und	die	Matrix	der	generali-sierten	Kräfte	(Wittenburg,	2008).	Dieses	Gleichungssystem	kann	beispielswei-se	 zur	 Simulationen	 eines	 Systems	 mit	 offener	 Baumstruktur	 basierend	 auf	Gelenkkoordinaten	angewendet	werden.	
																																																																		
	
12	Darunter	 werden	 Koordinaten	 verstanden,	 die	 die	 Verformungen	 der	 elastischen	 Körper	beschreiben.	
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Um	 holonome	 und	 nichtholonome	 Zwangsbedingungen	 zu	 beschreiben,	 wird	(1.23)	 um	 die	 Matrix	 der	 generalisierten	 Zwangskräfte	 ergänzt	 (Flores,	Ambrósio,	Pimenta	Claro,	 &	Lankarani,	2008),	 (Amirouche,	2006).	Außerdem	wird	das	Gleichungssystem	zusätzlichen	algebraischen	Gleichungen	erweitert,	um	Zusammenhänge	der	Geschwindigkeiten	und	der	Koordinaten	abzubilden	(Stamm,	2011),	(Wittenburg,	2008):	
൜
ܯ(ݍ)̈ݍ = ܳ(ݍ, ̇ݍ, ݐ) − ܪ்(ݍ)ߣ
ܪ(ݍ)̇ݍ = 0																																				.	 (1.24)	Das	Gleichungssystem	 (1.24)	 ermöglicht	 die	 Simulationen	 von	MKS	 durchzu-führen,	die	sowohl	eine	offene	Baumstruktur	als	auch	geschlossene	kinemati-sche	Schleifen	aufweisen.	Um	 ein	 System	 abzubilden,	 das	 nichtlineare	 Elemente	 mit	 Zustandsänderun-gen13	hat	(Brogliato,	1999),	(Pfeiffer	&	Glocker,	1996),	(Glocker,	1995),	werden	Ereignisfunktionen	eingesetzt:	






Ereignis,	das	dadurch	gekennzeichnet	wird,	dass	die	Ereignisfunktionen	deren	Werte	ändern.	Außerdem	kann	eine	 spezielle	zusätzliche	Menge	an	Gleichun-gen	bei	einem	Ereignis	ausgeführt	werden,	die	die	benachbarten	Zustände	des	Systems	 miteinander	 anstückeln,	 wie	 zum	 Beispiel	 ein	 Stoßgesetz	 (Stamm,	2011):	
̇ݍା = ܷ(ݍ, ̇ݍି, ݐ)	.	 (1.26)	Zusammengefasst	 bedeutet	 es,	 dass	 (1.24),	 (1.25)	 und	 (1.26)	 ein	 gesamtes	Gleichungssystem	zur	Verfügung	stellen,	das	zur	Simulation	des	MKS-Modells	eingesetzt	werden	kann.	

		
2 Messtechnische	Erfassung	des 	Trennproblems	2.1 Trennproblem	im	Fahrzeug	Wie	 in	 Kapitel	 1.4	 beschrieben	 wurde,	 kennzeichnet	 sich	 das	 Trennproblem	dadurch,	dass	ein	Moment	durch	das	vollständig	ausgerückte	Kupplungssystem	übertragen	wird.	Dies	kann	dazu	führen,	dass:	
· Schaltgeräusche	im	Fahrzeug	hervorgerufen	werden,	
· hohe	Schaltkräfte	im	Getriebe	entstehen,	
· die	Getriebeeingangswelle	in	Drehung	versetzt	wird.	Ausgehend	davon	können	spezielle	Versuchsabläufe	entwickelt	werden,	die	die	obengenannten	Folgen	des	Trennproblems	für	dessen	Erfassung	einsetzen,	wie	zum	Beispiel	ein	Trennversuch,	der	in	Kapitel	1	kurz	erwähnt	wurde.	Der	Trennversuch	bietet	eine	Möglichkeit,	den	Fall	der	 in	Drehung	versetzten	Getriebewelle	zu	detektieren.	In	Abbildung	2.114	sind	die	während	eines	Trenn-versuchs	gemessenen	Kennlinien	des	Kupplungssystems	mit	dem	Trennprob-lem	dargestellt.	Dazu	gehören	die	Abhängigkeit	der	Motordrehzahl	von	der	Zeit,	die	Abhängigkeit	der	Drehzahl	der	Eingangswelle	des	Getriebes	 von	der	 Zeit	und	die	Abhängigkeit	der	Position	des	Kupplungspedals	von	der	Zeit.	Außer-dem	wird	der	Ablauf	des	Trennversuchs	in	Abbildung	2.1	gekennzeichnet,	der	in	diesem	Fall	aus	drei	Phasen	besteht.	
																																																																		
	



















Zu	Begin	des	Trennversuchs	 ist	das	Kupplungssystem	 eingekuppelt.	Dadurch	wird	 die	 Eingangswelle	 des	 Getriebes	 vom	 Verbrennungsmotor	 angetrieben.	Während	 der	 ersten	 Phase	 wird	 das	 Kupplungssystem	 durch	 Betätigung	 des	Kupplungspedals	ausgerückt.	Dies	lässt	sich	dadurch	erkennen,	dass	die	Positi-on	des	Kupplungspedals	sich	entsprechend	ändert	 (siehe	Abbildung	2.1).	Das	führt	dazu,	dass	die	Kurbelwelle	und	die	Getriebeeingangswelle	 voneinander	abgetrennt	werden.	 In	diesem	Fall	wird	die	Eingangswelle	des	Getriebes	auf-grund	der	Reibung	und	Dämpfung	 im	Antriebsstrang	gebremst.	Die	Drehzahl	der	Kurbelwelle	wird	mittels	eines	Reglers	im	Leerlaufbereich	gehalten.	Im	Laufe	der	zweiten	und	dritten	Phase	bleibt	das	Kupplungspedal	vollständig	ausgerückt.	 In	diesem	Fall	 ist	zu	erwarten,	dass	die	Eingangswelle	des	Getrie-bes	 zunächst	 vollständig	 gebremst	 wird	 und	 sich	 dann	 unabhängig	 von	 der	Anregung	im	Ruhezustand	befindet.	Unter	Anregung	werden	die	Schwingungen	der	 Kurbelwelle	 in	 den	 Axial-	 bzw.	 Kipprichtungen	 verstanden,	 die	 in	 das	Kupplungssystem	 weitergeleitet	 werden	 und	 die	 Schwingungen	 der	 Bauteile	des	 Kupplungssystems	 verursachen.	 Weil	 die	 Schwingungen	 der	 Kurbelwelle	von	der	Drehzahl	abhängig	sind,	wird	die	Motordrehzahl	während	des	Trenn-versuchs	 geändert.	 Wie	 in	 Abbildung	 2.1	 dargestellt	 ist,	 wird	 zunächst	 die	Motordrehzahl	von	Leerlaufdrehzahl	bis	zur	maximalen	Drehzahl	erhöht,	dann	wird	die	maximale	Drehzahl	gehalten,	und	anschließend	wird	die	Motordreh-zahl	reduziert.	Zunächst	bleibt	die	Eingangswelle	des	Getriebes	auch	bei	Erhö-hung	der	Motordrehzahl	erwartungsgemäß	im	Ruhezustand15.	Dann	aber	wird	die	Getriebeeingangswelle	bei	weiterer	Erhöhung	der	Drehzahl	der	Kurbelwel-le	 in	Rotation	 gebracht,	obwohl	das	Kupplungssystem	 vollständig	 ausgerückt	ist.	 Dies	 kennzeichnet	 die	 dritte	 Phase	 des	 Trennversuchs,	 nämlich	 das	Trennproblem.	
																																																																		
	
15	Dies	 entspricht	 einem	 tatsächlich	 ausgekuppelten	 Kupplungssystem	 (siehe	 Abbildung	 2.1,	Ausgekuppeltes	Kupplungssystem).	
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Daraus	folgt,	dass	das	Trennproblem	in	diesem	Versuch	in	der	Nähe	des	Maxi-mums	der	Motordrehzahl	stark	ausgeprägt	ist.	Um	den	Einfluss	der	Motordreh-zahl	zu	untersuchen,	werden	die	Schwingungen	der	Kurbelwelle	getriebeseitig	gemessen.	Dafür	werden	drei	Sensoren	eingesetzt,	die	den	Abstand	 zwischen	der	getriebeseitigen	Wand	des	Verbrennungsmotors	und	dem	Schwungrad	 in	der	 Nähe	 der	 Verbindung	 der	 Kurbelwelle	 und	 des	 Schwungrades	 ermitteln.	Die	Sensoren	werden	auf	bestimmten	möglichst	kurzen	Abstand	relativ	zu	der	Drehachse	der	Kurbelwelle	mit	120°	Winkelversatz	eingebaut.	Dadurch	 lassen	sich	die	Abstände	zwischen	der	Motorwand	und	einer	virtuellen	Ebene,	die	dem	Ende	der	Kurbelwelle	entspricht,	 in	den	drei	unterschiedlichen	Punkten	mes-sen.	In	Abbildung	2.216	sind	die	gemessenen	Abhängigkeiten	des	Abstandes	als	Funktion	 der	 Zeit	 für	 denselben	 Trennversuch	 (siehe	 Abbildung	 2.1)	dargestellt.	Die	Analyse	der	in	Abbildung	2.2	dargestellten	Messergebnisse	zeigt,	dass	eine	Änderung	des	Mittelwerts	während	der	 ersten	Phase	mit	Hilfe	 von	 allen	 zur	Verfügung	 stehenden	 Sensoren	 gemessen	 wurde.	 Dies	 kann	 dadurch	 erklärt	werden,	dass	die	Ausrückkraft	seitens	des	Ausrücklagers	auf	das	Kupplungssys-tem	während	des	Ausrückens	wirkt.	Das	 führt	dazu,	dass	sich	das	Kupplungs-system	 infolge	 der	 durch	 die	 Ausrückkraft	 verursachten	 Verformungen	 der	Bauteile	 des	 Verbrennungsmotors	 in	 Richtung	 der	 Motorwand	 verschiebt.	Außerdem	 steigen	 die	 Amplituden	 der	 Bewegungen	 der	 Kurbelwelle	 mit	 zu-nehmender	Motordrehzahl.	Die	Sensoren	zeigen	die	minimalen	Amplituden	der	Bewegungen	im	Leerlaufbereich	(siehe	den	Anfang	der	zweiten	Phase	in	Abbil-dung	2.2	bzw.	 linke	Spalte	 in	Abbildung	2.3),	und	die	maximalen	Amplituden	bei	maximaler	Motordrehzahl	(siehe	die	Mitte	der	dritten	Phase	 in	Abbildung	2.2	bzw.	rechte	Spalte	in	Abbildung	2.3).	
																																																																		
	
































































































	In	 Abbildung	 2.7	 (Klünder,	 2007)	 werden	 die	 Signale	 der	 obengenannten	Beschleunigungssensoren	 dargestellt,	 die	 die	 unterschiedlichen	 Beschleuni-gungsverläufe	zur	Verfügung	stellen:	
· bei	14.2	s	zeigt	der	Sensor	3	die	größte	Beschleunigungsamplitude,	












































· Die	 radialen	 Verschiebungen	 und	 Rotation	 der	 Anpressplatte	 sind	vernachlässigbar	klein.	Unter	Berücksichtigung	der	obengenannten	Annahmen	werden	die	Axial-	und	Kippanteile	 der	 Beschleunigungen	 der	 Anpressplatte	 ermittelt,	 die	 einerseits	zur	 messtechnischen	 Untersuchung	 des	 Trennproblems,	 andererseits	 zur	Validierung	 der	 analytischen	 bzw.	 MKS-Modelle	 verwendet	 werden	 können.	Dabei	 ist	 in	 Betracht	 zu	 ziehen,	 dass	 zu	 der	 messtechnischen	 Untersuchung	auch	eine	Analyse	der	Messwerte	gehört,	die	mit	großer	Wahrscheinlichkeit	auf	die	Entstehung	des	Trennproblems	im	Kupplungssystem	deuten	können.	Dazu	zählen	unter	Umständen	die	Frequenzen	und	Amplituden	der	 lokalen	Maxima	der	 axialen	 Anpressplattenbeschleunigung,	 die	 in	 Abbildung	 2.8	 (Fidlin,	Ineichen,	Kremer,	Klünder,	&	Tikhomolov,	2009)	dargestellt	werden.	Es	 ist	zu	erkennen,	dass	es	im	untersuchten	Kupplungssystem	einige	lokale	Maxima	gibt:	
· das	erste	Maximum	wurde	bei	160	Hz	gemessen.	In	diesem	Fall	weist	die	 Anpressplatte	 einen	 Wert	 der	 axialen	 Beschleunigungsamplitu-den	von	70	m/s²	auf.	
· das	zweite	Maximum	bei	200	Hz	hat	eine	axiale	Beschleunigungsamp-litude	der	Anpressplatte	von	130	m/s².	
· das	 dritte	 Maximum	 bei	 260	 Hz	 zeigt	 eine	 axiale	 Beschleunigungs-amplitude	der	Anpressplatte	von	42	m/s².	Um	 einen	 für	 die	 Untersuchung	 des	 Trennproblems	 relevanten	 Frequenzbe-reich	zu	ermitteln,	muss	ein	Verbrennungsmotor	spezifiziert	werden.	In	diesem	Fall	 wurde	 das	 Kupplungssystem	 für	 einen	 Vierzylinder-Benziner	 ausgelegt.	
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	Zusammengefasst	bedeutet	dies,	dass	das	untersuchte	Kupplungssystem	zwei	potenzielle	Problemstellen	 aufweist,	die	 im	 relevanten	Frequenzbereich	 sind,	nämlich:	bei	160	und	200	Hz.	Darüber	hinaus	zeigt	die	Anpressplatte	bei	160	Hz	sowohl	Axial-	als	auch	ausgeprägte	Kippbewegungen.	
















Obwohl	 die	 statischen	 (siehe	 Abbildung	 1.3)	 und	 dynamischen	 (siehe	 Abbil-dung	 2.7)	 Messungen	 darauf	 hinweisen,	 dass	 eine	 Menge	 unterschiedlicher	Nichtlinearitäten	 im	Kupplungssystem	 vorhanden	 sind,	werden	nur	wesentli-che	davon	 im	Rahmen	der	analytischen	Untersuchung	berücksichtigt,	um	die	Dynamik	des	Kupplungssystems	zu	analysieren.	Darüber	 hinaus	 wurden	 die	 Messergebnisse	 in	 Kapitel	 2.2	 aufgeführt,	 die	darauf	hindeuten,	dass	nicht	nur	Axial-,	sondern	auch	Kippschwingungen	der	Anpressplatte	 sogar	 bei	 rein	 axialer	 Anregung	 seitens	 des	 Prüfstandes	 im	Kupplungssystem	hervorgerufen	werden.	Außerdem,	wie	 in	Kapitel	2.1	erläu-tern	wurde,	weist	die	Anregungsquelle	im	Fahrzeug	–	die	Kurbelwelle	–	sowohl	Axial-	als	auch	Kippbewegungen	auf.	Die	beiden	Tatsachen	 führen	dazu,	dass	Kippschwingungen	 der	 Komponenten	 des	 Kupplungssystems	 im	 Fahrzeug	angeregt	werden.	Trotzdem	wird	eine	Untersuchung	der	rein	axialen	Schwin-gungen	innerhalb	des	Kupplungssystems	im	Rahmen	der	analytischen	Betrach-tung	durchgeführt.	Die	 beiden	 Vereinfachungen	 ermöglichen	 die	 analytische	 Untersuchung	 des	Trennproblems	durchzuführen,	um	die	 für	dessen	Entstehung	bedeutsamsten	Effekte	zu	erfassen.	
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Außer	einem	Starrkörper	mit	der	Masse	݉	weist	das	obengenannte	Modell	eine	nichtlineare	Feder	ܨௌ	auf,	deren	Kraft-Verformungs-Kennlinie	in	Abbildung	3.1	(b)	 dargestellt	 ist.	 Es	 ist	 zu	 erkennen,	 dass	 die	 Kennlinie	 zweistufig	 und	 un-symmetrisch	ist.	Dies	lässt	sich	folgendermaßen	erklären:	
· falls	sich	die	Anpressplatte	in	Richtung	des	Deckels	bewegt	(in	Abbil-dung	 3.1	 (b)	 positive	 Verformungsrichtung	 der	 Feder),	 wirken	 alle	Federn	des	Kupplungssystems	ausschließlich	der	Kupplungsscheibe.	Dadurch	ist	die	Steifigkeit	ܿ௄	dieser	Kennlinienstufe	groß.	
· bei	 einer	 Bewegung	 der	 Anpressplatte	 in	 Gegenrichtung	 bleibt	 die	Steifigkeit	 des	 Kupplungssystems	 zunächst	 auch	 groß.	 Aber	 wenn	sich	 die	 Anpressplatte	 noch	 weiter	 in	 Richtung	 des	 Schwungrades	verschiebt,	geht	der	Kontakt	zwischen	der	Anpressplatte	und	der	Tel-lerfeder	verloren18.	Dies	führt	dazu,	dass	sich	die	Steifigkeit	des	Sys-tems	sprungartig	ändert,	weil	nur	die	Blattfedern	mit	der	Steifigkeit	
ܿ஻	bei	der	weiteren	Bewegung	der	Anpressplatte	belastet	werden.	Darüber	hinaus	hat	dieses	Modell	auch	eine	Reibstelle	ܨ஼ ,	einen	linearen	Dämp-fer	ܨ஽	und	eine	Anregung,	die	als	vorgegebene	Schwingungen	des	Schwingti-sches	ݔா 	ins	System	eingeleitet	wird.	Daraus	folgt	die	Gleichung	für	das	Modell:	
݉̈ݔ = −ܨ஽(̇ݍ) + ܨ஼(̇ݍ) − ܨௌ(ݍ)	,	 (3.1)	mit	
ܨ஽(̇ݍ) = ܾ̇ݍ	,	
ܨ஼(̇ݍ) = −μܨே ̇ݍ|̇ݍ|	,	







3.1.2 Begründung	der	gewählten	Methode	In	 Kapitel	 1.5	 wurden	 mehrere	 Verfahren	 erwähnt,	 die	 für	 die	 analytische	Untersuchung	des	Trennproblems	eingesetzt	werden	können.	Dazu	zählt	unter	anderem	auch	die	Methode	der	harmonischen	Balance,	die	zur	Betrachtung	des	in	 Abbildung	 3.1	 (a)	 dargestellten	 Modells	 gewählt	 wurde	 (Tikhomolov	 &	Fidlin,	 2011).	 Der	 Hauptgrund	 dafür	 besteht	 darin,	 dass	 diese	 Methode	 im	Unterschied	 zum	 Verfahren	 der	 Mittelwertbildung	 eine	 Möglichkeit	 bietet,	Systeme	mit	starker	Nichtlinearität	zu	untersuchen.	Das	bedeutet,	dass	es	nicht	zwingend	notwendig	ist,	die	nichtlinearen	Terme	der	Gleichung	zu	begrenzen.	Als	 weiterer	 Vorteil	 dient	 auch	 der	 relativ	 geringe	 Schwierigkeitsgrad	 der	Methode	der	harmonischen	Balance	bei	der	Suche	nach	der	Lösung,	die	nur	aus	einer	 konstanten	 Komponente	 und	 der	 ersten	 Harmonischen	 besteht.	 Diese	Vereinfachung	wird	unter	der	Annahme	durchgeführt,	dass	die	höheren	Har-monischen	 eine	 untergeordnete	 Rolle	 spielen	 und	 deswegen	 vernachlässigt	werden	 können.	 Dies	 führt	 offensichtlich	 dazu,	 dass	 dadurch	 nur	 eine	 grobe	Näherungslösung	gefunden	werden	kann	(Hagedorn,	1978),	(Ineichen,	2013).	Zusammengefasst	bedeutet	dies,	dass	die	Methode	der	harmonischen	Balance	eingesetzt	wird,	um	 eine	qualitative	Vorstellung	über	das	Verhalten	des	 sehr	stark	vereinfachten	Modells	zu	erhalten.	
3.1.3 Vorgehensweise.	Theoretische	Untersuchung	eines	vorgespanntes	Systems	Die	Analyse	des	kinematisch	angeregten	Systems	mit	Vorspannung	wird	in	den	relativen	Koordinaten	durchgeführt.	Dafür	wird	ein	Zusammenhang	zwischen	der	absoluten	ݔ	und	relativen	ݍ	Koordinaten	eingesetzt:	




݉̈ݍ + ܾ̇ݍ + μܨே ̇ݍ|̇ݍ| + ܿ௄ݍ + (ܿ௄ − ܿ஻)(−ݍ଴ − ݍ)ܪ(ݍ) = −݉̈ݔா 	.	 (3.3)	Dabei	ist	in	Betracht	zu	ziehen,	dass	unter	kinematischer	Anregung	die	harmo-nische	 Bewegung	 des	 Unterbaus	 mit	 konstanter	 Beschleunigungsamplitude	verstanden	wird:	
ݔா = ܽா߱ଶ cos(߱ݐ)	.	 (3.4)	Das	 führt	dazu,	dass	sich	die	rechte	Seite	der	Gleichung	(3.3)	durch	Einsetzen	von	(3.4)	in	(3.3)	zu:	
݉̈ݍ + ܾ̇ݍ + μܨே ̇ݍ|̇ݍ| + ܿ௄ݍ + (ܿ௄ − ܿ஻)(−ݍ଴ − ݍ)ܪ(ݍ) = ݉ܽா cos(߱ݐ)	.	 (3.5)	ergibt.	 Anschließend	 wird	 die	 Gleichung	 (3.5)	 in	 dimensionsloser	 Form	dargestellt:	





ଶ 	,					ߟ = 1 − ܿ஻ܿ௄ 	,					ߦ = ܽாݍ଴݇௄ଶ 	,					ߢ = ߱݇௄	,	
ݖ = ݍ
ݍ଴
	,					߬ = ݇௄ݐ	,					݇௄ଶ = ܿ௄݉ 	,					ܪ(ݖ) = ቄ0	,						ݖ ≥ −11	,						ݖ < −1	.	
	
Wie	 in	 Kapitel	 1.5.1	 und	 Kapitel	 3.1.2	 erklärt	 wurde,	 wird	 angenommen,	dass	unter	
ݖ = ݖ௠ + ݖ௔ cos(ߢ߬ + ߮),	 (3.7)	eine	brauchbare	Lösung	der	Gleichung	 (3.6)	 verstanden	werden	kann,	wobei	mit	߮	eine	Phasenverschiebung	zwischen	der	Bewegung	des	Körpers	und	der	Anregung	bezeichnet	wird.	
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Mit	(1.1),	(1.4)	und	(3.7)	aus	(3.6)	wird	eine	Gleichung	erstellt,	die	sowohl	die	konstanten	 Terme,	 als	 auch	 die	 Terme	 der	 ersten	 Harmonische,	 nämlich:	cos(ߢ߬)	und	sin(ߢ߬),	hat19:	
−ݖ௔ߢ
ଶ cos(ߢ߬) + ܥ଴ + ܥଵ cos(ߢ߬) + ܦଵ sin(ߢ߬) = ߦ cos(ߢ߬ − ߮)	,	 (3.8)	mit	
ܥ଴(ݖ௠, ݖ௔) = 12ߨන ܥ(ݖ௠ + ݖ௔ cos(߰) , −ݖ௔ߢ cos(߰))݀߰ଶగ
଴
	,	
ܥଵ(ݖ௠, ݖ௔) = 1ߨන ܥ(ݖ௠ + ݖ௔ cos(߰) , −ݖ௔ߢ cos(߰)) cos(߰)݀߰ଶగ
଴
	,	




ܥ(ݖ, ݖ′) = ߚݖᇱ + ߩ ݖᇱ|ݖᇱ| + ݖ + ߟ(−1 − ݖ)ܪ(ݖ)	.	
	





























ܫଵଵ + ܫଵଶ = 0	,	 (3.12)	mit	
ܫଵଵ = න (ݖ௠ + ݖ௔ cos(ψ))݀߰ଶగ
଴
	,	








ߨݖ௠ + ߟݖ௔ඨݖ௔ଶ − (1 + ݖ௠)ଶݖ௔ଶ − ߟ arccos ൬1 + ݖ௠ݖ௔ ൰ (1 + ݖ௠) = 0	.	 (3.13)	
Um	die	zweite	Gleichung	von	(3.9)	zu	vereinfachen,	wird	berücksichtigt,	dass	






න ܥ(ݖ௠ + ݖ௔ cos(߰) ,−ݖ௔ߢ cos(߰)) cos(߰)݀߰ଶగ
଴
= ܫଶଵ + ܫଶଶ	,	 (3.15)	
mit	
ܫଶଵ = න (ݖ௠ + ݖ௔ cos(ψ)) cos(߰)݀߰݀߰ଶగ
଴
	,	











ܫଶ = ߦ cos(߮)	,	 (3.16)	mit	
ܫଶ = ൮ߟ(1 + ݖ௠)ඨݖ௔ଶ − (1 + ݖ௠)ଶݖ௔ଶ + ݖ௔ ൬ߨ − ߟ arccos ൬1 + ݖ௠ݖ௔ ൰൰൲	.	 	
Anschließend	 wird	 die	 dritte	 Gleichung	 von	 (3.9)	 vereinfacht.	 Dafür	 wird	folgende	Beziehung	berücksichtigt:	




න ܥ(ݖ௠ + ݖ௔ cos(߰) ,−ݖ௔ߢ cos(߰)) sin(߰)݀߰ଶగ
଴







− ߚݖ௔ߢ = ߦ sin(߮)	.	 (3.19)	
Zusammengefasst	bedeutet	dies,	dass	die	Gleichungen	(3.13),	(3.16)	und	(3.19)	gelöst	werden	müssen,	um	die	Mittelwertverschiebung	ݖ௠,	Amplitude	ݖ௔,	und	Phase	 ߮	 der	 Bewegung	 der	 Körper	 relativ	 zum	 angeregten	 Unterbau	 zu	ermitteln.	








· Schwingungen	des	Körpers,	bei	denen	der	Kontakt	zwischen	Teller-feder	und	Anpressplatte	erhalten	bleibt,	entsprechen	der	ersten	Lö-sung,	die	dadurch	gekennzeichnet	ist,	dass	sowohl	die	Amplitude	der	Schwingungen	 vergleichsweise	 klein	 ist,	 als	 auch	 der	 dazugehörige	Mittelwert	gleich	 0	 ist	 (siehe	Abbildung	3.2	oben).	Das	 führt	 in	die-sem	Fall	dazu,	dass	die	Bewegungen	des	Körpers	 im	zulässigen	Be-reich	stattfinden.	

























3.1.5 Vergleich	mit	den	experimentellen	Ergebnissen.	Bestimmung	des	Gültigkeitsbereichs	Um	den	Einsatz	des	 in	Abbildung	3.1	(a)	dargestellten	Modells	für	die	analyti-sche	Untersuchung	des	Trennproblems	mittels	der	Methode	der	harmonischen	Balance	zu	validieren,	werden	die	Berechnungsergebnisse	mit	den	Messergeb-nissen	verglichen.	Dafür	wird	zunächst	die	Amplitude	der	Bewegung	des	Körpers	 im	Inertialsys-tem	ermittelt,	deren	Frequenzabhängigkeit	in	Abbildung	3.3	dargestellt	ist:	


































Das	zweite	Maximum	(siehe	Abbildung	3.4,	bei	200	Hz)	lässt	sich	mit	Hilfe	des	gewählten	 Modells	 und	 der	 Berechnungsmethode	 sehr	 gut	 abbilden.	 Die	 ge-messene	und	berechnete	Amplitude	stimmen	miteinander	überein.	Außerdem	 ist	zu	erkennen,	dass	dieses	Modell	nicht	 in	der	Lage	 ist,	das	dritte	Maximum	(siehe	Abbildung	3.4,	bei	260	Hz,	rote	Kennlinie)	zu	ermitteln.	Dies	kann	dadurch	erklärt	werden,	dass	bei	260	Hz	ausgeprägte	Kippschwingungen	der	 Anpressplatte	 gemessen	 wurden,	 die	 nur	 unter	 Berücksichtigung	 der	Kippfreiheitsgrade	berechnet	werden	können.	Daraus	 folgt,	dass	das	 in	Abbildung	3.1	(a)	dargestellte	Modell	zusammen	mit	der	Methode	der	harmonischen	Balance	eine	Möglichkeit	bietet,	die	analytische	Untersuchung	der	durch	den	Kontaktverlust	verursachten	axialen	Schwingun-gen	durchzuführen,	die	das	Trennproblem	hervorrufen	können.	Dies	 ist	 aber	nur	 begrenzt	 aussagekräftig	 und	 kann	 deswegen	 nicht	 für	 eine	 zuverlässige	Bewertung	eines	realen	Systems	eingesetzt	werden.	


















ݔா = ܽா߱ଶ sin(߱ݐ)	.	 (3.21)	
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Abschließend	 ist	 in	 der	 Aufgabenstellung	 anzumerken,	 dass	 im	 Rahmen	 der	analytischen	 Untersuchung	 mittels	 dieses	 Modells	 nicht	 nur	 die	 stationären	Lösungen	 in	 Form	 der	 Bewegungen	 der	 Körper	 ermittelt	 werden	 müssen,	sondern	auch	die	Stabilität	der	Lösungen	analysiert	werden	muss.	
3.2.2 Begründung	des	Einsatzes	der	Anstückelungsmethode	Um	die	Aufgabe	zu	lösen,	die	im	vorherigen	Kapitel	festgelegt	wurde,	wird	die	Anstückelungsmethode	 verwendet,	 da	 diese	 eine	 Möglichkeit	 zur	 Verfügung	stellt,	sowohl	eine	exakte	transiente	Analyse	des	Systems	mit	absolut	starrem	Anschlag	 durchzuführen21,	 als	 auch	 eine	 exakte	 stationäre	 Lösung	 für	 das	obengenannte	System	zu	ermitteln.	Jedoch	kann	die	stationäre	Lösung	nur	unter	der	Annahme	gefunden	werden,	dass	die	Information	über	die	Bewegungen	der	Körper	des	Systems	zur	Verfü-gung	steht	bzw.	die	qualitativen	Verläufe	der	Zustandsvariablen	bekannt	sind	(Panovko,	1971),	(Panovko,	1977).	Diese	Annahme	wird	eingesetzt,	einerseits	um	 die	 Anzahl	 der	 linearen	 Abschnitte	 der	 periodischen	 Lösung	 festzulegen,	anderseits	um	die	Bedingungen	der	Ereignisse	zu	bestimmen,	die	die	einzelnen	linearen	 Abschnitte	 miteinander	 verbinden.	 Das	 bedeutet,	 dass	 mittels	 der	Anstückelungsmethode	nur	nach	den	Lösungen	gesucht	wird,	die	den	qualitativ	vorgegebenen	periodischen	Bewegungen	entsprechen.	Daraus	folgt	ein	Nachteil	der	gewählten	Methode	zur	Auffindung	stationärer	Lösungen	des	Modells,	der	darin	besteht,	dass	nicht	alle	mögliche	Lösungen	gefunden	werden	können,	weil	
																																																																		
	
21	In	 Kapitel	 1.5.3	 wurden	 die	 Vorgehensweise	 erläutert,	 die	 die	 Auffindung	 der	 transienten	Lösungen	der	stückweise	linearen	Systeme	ermöglicht.	
nicht	 alle	 möglichen	 qualitativen	 periodischen	 Lösungen	 untersucht	 werden	können.	
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Zu	 den	Vorteilen	 der	Anstückelungsmethode	 gehört	 unter	 anderem	 auch	 die	Möglichkeit,	eine	Stabilitätsuntersuchung	durchzuführen.	Dadurch	werden	die	stabilen	periodischen	Lösungen	des	Systems	mit	dem	absolut	starren	Anschlag	ermittelt,	 die	 mit	 den	 ausgewerteten	 Ergebnissen	 der	 Messungen	 verglichen	werden.	Aufgrund	dieses	Vergleichs	kann	sowohl	dieses	Modell	des	Kupplungs-systems	validiert	werden,	als	auch	der	Gültigkeitsbereich	des	Modells	 festge-stellt	werden.	
3.2.3 Periodische	Bewegungen	eines	eindimensionalen	Stoß-Schwingers	Um	die	periodischen	Lösungen	des	Modells	mittels	der	Anstückelungsmethode	zu	ermitteln,	werden	die	qualitativen	Verläufe	der	Zustandsvariablen	vorgege-ben.	 Wie	 aus	 Abbildung	 3.6	 hervorgeht,	 wird	 in	 diesem	 Fall	 nach	 Lösungen	gesucht,	die	zwei	lineare	Abschnitte	und	zwei	Ereignisse	aufweisen.	Zunächst	 bewegen	 sich	 die	 beiden	 Körper	 unabhängig	 voneinander	 (siehe	Abbildung	3.6,	Phase	I).	Das	führt	dazu,	dass	diese	Phase	mittels	folgender	zwei	Gleichungen	beschrieben	werden	kann:	
݉ி̈ݔி + ܿிݍி = 0	,	
݉௉̈ݔ௉ + ܿ஻(ݍ௉ − ݍ௉଴) = 0	,	 (3.22)	wobei	unter	ݍ௉଴	ein	Vorspannweg	der	Blattfeder	verstanden	wird.	Zum	Zeitpunkt	ݐூ	stoßen	die	beiden	Körper	aufeinander	(siehe	Abbildung	3.6,	Ereignis	 I).	Dabei	 ist	 in	Betracht	zu	ziehen,	dass	der	Stoß	vollplastisch	model-liert	wird.	Daraus	 folgen	die	Zusammenhänge	der	Zustandsvariablen	der	Kör-per	vor	dem	Stoß,	die	die	Wege	und	Geschwindigkeiten	der	Körper	am	Ende	der	Phase	I	darstellen,	und	nach	dem	Stoß,	die	den	Weg	und	die	Geschwindig-keit	 des	 Systems	 am	 Anfang	 der	 Phase	 II	 bestimmen	 (Akademischer	 Verein 	Hütte	e.V.,	2012),	(Appell,	1953):	
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ݔி(ݐூ) = ݔ௉(ݐூ)	,					ݔி(ݐூ) = ݔி௉(ݐூ)	,	
















ݍௌ଴	 wird	 entsprechend	 eine	 Verformung	 und	 eine	 Anfangsverformung	 der	virtuellen	Feder	verstanden.	Wenn	 die	 Kontaktkraft	 gleich	 0	 ist,	 geht	 der	 Kontakt	 zwischen	 den	 Körpern	verloren	(siehe	Abbildung	3.6,	Ereignis	II).	Daraus	folgen	die	Zusammenhänge	des	zweiten	Ereignisses,	die	sowohl	die	Bedingungen	für	die	Zustandsvariablen	der	 Körper	 vor	 dem	 Kontaktverlust	 (am	 Ende	 der	 Phase	 II)	 und	 nach	 dem	Kontaktverlust	 (am	 Anfang	 der	 Phase	 I)	 zur	 Verfügung	 stellen,	 als	 auch	 die	Bedingungen	für	die	Kraft	im	Kontakt	berücksichtigen:	
ݔி(0) = ݔ௉(0)	,					ݔி(0) = ݔௌ(ܶ)	,	
̇ݔி(0) = ̇ݔ௉(0)	,					̇ݔி(0) = ̇ݔௌ(ܶ)	,	
ܨ௄(ܶ) = 0	,					ܨ௄̇(ܶ) < 0			 (3.25)	wobei	mit	ܶ	eine	Periode	der	gesuchten	Lösung	bezeichnet	wird.	Dabei	 ist	 in	Betracht	zu	ziehen,	dass	das	Kräftegleichgewicht	des	Körpers	݉ி	am	Ende	der	Phase	II	betrachtet	werden	kann,	um	die	Kontaktkraft	zu	ermitteln:	
ܨ௄ = ݉ி̈ݔௌ + ܿிݍௌ	.	 (3.26)	Im	Endeffekt	 führt	dies	dazu,	dass	einerseits	drei	Gleichungen	 zur	Verfügung	stehen,	die	die	beiden	Phasen	beschreiben,	andererseits	acht	Zusammenhänge	für	zwei	Ereignisse	ermittelt	wurden,	die	während	der	Suche	nach	der	periodi-schen	Lösungen	berücksichtigt	werden	müssen.	
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3.2.4 Vorgehensweise.	Suche	nach	den	periodischen	Lösungen	eines	Systems	zweier	kollidierender	Körper	Um	die	periodischen	Bewegungen	der	Körper	݉ி	und	݉௉	mit	einem	einzigen	Stoß	 pro	 Periode	 zu	 ermitteln,	 die	 beispielsweise	 in	 Abbildung	 3.6	 gezeigt	wurden,	 müssen	 Gleichungen	 (3.22)	 und	 (3.24)	 gelöst	 werden.	 Da	 in	 diesen	Gleichungen	 sowohl	 absolute	 ݔி , ݔ௉ , ݔி௉,	 als	 auch	 relative	 Koordinaten	
ݍி ,ݍ௉ ,ݍி௉	zur	Verfügung	stehen,	werden	diese	zunächst	mittels	(3.21)	und	der	Zusammenhänge:	
ݔி = ݔா + ݍி	,	
ݔ௉ = ݔா + ݍ௉	,	
ݔௌ = ݔா + ݍௌ		 (3.27)	in	Relativkoordinaten	dargestellt:	
݉ி̈ݍி + ܿிݍி = ݉ிܽா sin(߱ݐ)	,	
݉௉̈ݍ௉ + ܿ஻(ݍ௉ − ݍ௉଴) = ݉௉ܽா sin(߱ݐ)	,	
݉ௌ̈ݍௌ + ܿௌ(ݍௌ − ݍௌ଴) = ݉ௌܽா sin(߱ݐ)	.	 (3.28)	Außerdem	werden	die	Bedingungen	 für	periodische	Lösungen22	(3.23),	(3.25)	und	 (3.26)	 durch	 Einsetzen	 von	 (3.27)	 in	 Form	 von	 Relativkoordinaten	formuliert:	
ݍி(ݐூ) = ݍ௉(ݐூ)	,					ݍி(ݐூ) = ݍௌ(ݐூ)	,	
݉ௌ̇ݍௌ(ݐூ) = ݉ி̇ݍி(ݐூ) + ݉௉̇ݍ௉(ݐூ)	,	
ݍி(0) = ݍ௉(0)	,					ݍி(0) = ݍௌ(ܶ)	,	
̇ݍி(0) = ̇ݍ௉(0)	,					̇ݍி(0) = ̇ݍௌ(ܶ)	,	









ᇱᇱ + ߞிଶݖி = ߞிଶ sin(߬ + ߮)	,	
ݖ௉
ᇱᇱ + ߞ௉ଶ(ݖ௉ − ݖ௉଴) = ߞிଶ sin(߬ + ߮)	,	
ݖௌ
ᇱᇱ + ߞௌଶ(ݖௌ − ݖௌ଴) = ߞிଶ sin(߬ + ߮)	,	 (3.30)	mit	




	,					ߞ௉ଶ = ܿ௉݉௉߱ଶ 	,					ߞௌଶ = ܿௌ݉ௌ߱ଶ	,	
߬ = ߱ݐ	,										ݖ௉଴ = ݍ௉଴ܿி݉ிܽா 	,				ݖௌ଴ = ݍௌ଴ܿி݉ிܽா 	.	
	
Die	Lösung	der	Gleichungen	(3.30)	lautet	
ݖி = ܿிଵ cos(ߞி߬) + ܿிଶ sin(ߞி߬) + ߞிଶߞிଶ − 1 sin(߬ + ߮)	,	
ݖ௉ = ܿ௉ଵ cos(ߞ௉߬) + ܿ௉ଶ sin(ߞ௉߬) + ߞிଶߞ௉ଶ − 1 sin(߬ + ߮) + ݖ௉଴	,	
ݖௌ = ܿௌଵ cos(ߞௌ߬) + ܿௌଶ sin(ߞௌ߬) + ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(߬ + ߮) + ݖௌ଴	,	
(3.31)	







ᇱ (0) = ݖ௉ᇱ (0)	,	
ݖி
ᇱ (0) = ݖௌᇱ(2ߨ)	,	
ݖௌ
ᇱᇱ(2ߨ) + ߞிଶݖௌ(2ߨ) = ߞிଶ sin(߮)	,	
ݖி(߬ூ) = ݖௌ(߬ூ)	,	
																																											݉ௌݖௌ
ᇱ(߬ூ) = ݉ிݖிᇱ (߬ூ) + ݉௉ݖ௉ᇱ (߬ூ)	,	
(3.32)	
mit	
ݖி(߬ூ) = ܿிଵ cos(ߞி߬ூ) + ܿிଶ sin(ߞி߬ூ) + ߞிଶߞிଶ − 1 sin(߬ூ + ߮)	,	
ݖ௉(߬ூ) = ܿ௉ଵ cos(ߞ௉߬ூ) + ܿ௉ଶ sin(ߞ௉߬ூ) + ߞிଶߞ௉ଶ − 1 sin(߬ூ + ߮) + ݖ௉଴	,	
ݖௌ(߬ூ) = ܿௌଵ cos(ߞௌ߬ூ) + ܿௌଶ sin(ߞௌ߬ூ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(߬ூ + ߮) + ݖௌ଴	,	
ݖி
ᇱ (߬ூ) = −ܿிଵߞி sin(ߞி߬ூ) + ܿிଶߞி cos(ߞி߬ூ) + ߞிଶߞிଶ − 1 cos(߬ூ + ߮)	,	
ݖ௉
ᇱ (߬ூ) = −ܿ௉ଵߞ௉ sin(ߞ௉߬ூ) + ܿ௉ଶߞ௉ cos(ߞ௉߬ூ) + ߞிଶߞ௉ଶ − 1 cos(߬ூ + ߮)	,	
ݖௌ
ᇱ(߬ூ) = −ܿௌଵߞௌ sin(ߞௌ߬ூ) + ܿௌଶߞௌ cos(ߞௌ߬ூ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 cos(߬ூ + ߮)	,	
ݖி(0) = ܿிଵ + ߞிଶߞிଶ − 1 sin(߮)	,	
ݖ௉(0) = ܿ௉ଵ + ߞிଶߞ௉ଶ − 1 sin(߮) + ݖ௉଴	,	
ݖௌ(2ߨ) = ܿௌଵ cos(2ߨߞௌ) + ܿௌଶ sin(2ߨߞௌ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(߮) + ݖௌ଴	,	
ݖி





ᇱ (0) = ܿ௉ଶߞ௉ + ߞிଶߞ௉ଶ − 1 cos(߮)	,	
ݖௌ
ᇱ(2ߨ) = −ܿௌଵߞௌ sin(2ߨߞௌ) + ܿௌଶߞௌ cos(2ߨߞௌ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 cos(߮)	,	
ݖௌ
ᇱᇱ(2ߨ) = −ܿௌଵߞௌଶ cos(2ߨߞௌ) − ܿௌଶߞௌଶ sin(2ߨߞௌ) − ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(߮)	.	
	









	Es	hat	sich	herausgestellt,	dass	nicht	alle	in	Abbildung	3.7	dargestellten	Lösun-gen	den	 vordefinierten	qualitativen	Verläufen	 (siehe	Abbildung	3.6)	 entspre-chen.	Die	Ursache	dafür	besteht	darin,	dass	die	Bedingungen	 für	periodischen	Lösungen	 (3.39)	 nicht	 gewährleisten	 können,	 dass	 einerseits	 kein	 Stoß	 vor	Ereignis	 I	auftritt,	andererseits	kein	unerwarteter	Kontaktverlust	vor	Ereignis	II	entsteht.	Um	die	Lösungen	mit	den	beiden	obengenannten	Effekten	von	der	folgenden	 Betrachtung	 auszuschließen,	 werden	 zusätzlichen	 Bedingungen	eingesetzt:	
ݖி(߬) > ݖ௉(߬)	,																					wenn		0 < ߬ < ߬ூ	
ݖௌ
ᇱᇱ(߬) + ߞிଶݖௌ(߬) > ߞிଶ sin(߬ + ߮) 	,					wenn	߬ூ < ߬ < 2ߨ	 (3.33)	
















	Darüber	hinaus	 ist	zu	beachten,	dass	die	dargestellten	Ergebnisse	alle	mittels	Anstückelungsmethode	 berechneten	 zulässigen	 Lösungen	 zur	 Verfügung	stellen,	sowohl	stabile	als	auch	instabile.	












3.2.5 Stabilitätsuntersuchung	der	ermittelten	Lösungen	Um	 stabile	periodische	Lösungen	 zu	 ermitteln,	die	 einerseits	 zur	Validierung	des	Modells,	andererseits	zur	Untersuchung	des	Trennproblems	im	Kupplungs-system	eingesetzt	werden	können,	muss	eine	Stabilitätsuntersuchung	durchge-führt	werden24.	Die	Stabilitätsuntersuchung,	die	im	Rahmen	der	Arbeit	verwendet	wird,	beruht	auf	 der	 Floquet	 Theorie.	 Dieses	 Verfahren	 bezieht	 sich	 auf	 die	 Analyse	 der	Eigenwerte	 der	Monodromy-Matrix	 (Nayfeh	 &	Balachandran,	 1995),	 (Ivanov,	1997),	die	zunächst	bestimmt	werden	muss.	Dafür	 werden	 sowohl	 kleine	 Störungen	 der	 Zustandsvariablen	 der	 Körper,	nämlich	Störung	der	Positionen	der	Körper	ߜ௓ூ஺(ଵ) 	und	Störung	der	Geschwindig-keiten	der	Körper	ߜ௏ூ஺(ଵ) ,	als	auch	kleine	Störung	der	Zeit	des	Kontaktverlustes	
ߜఛூூ
(ଵ)	zu	Begin	der	Phase	I	Periode	1	dem	System	hinzugefügt.	Das	führt	zu	den	Störungen	der	Integrationskonstanten	der	Phase	I	ߜ஼ிଵ,ߜ஼ிଶ,ߜ஼௉ଵ	und	ߜ஼௉ଶ,	die	mittels	der	folgenden	Gleichungen	ermittelt	werden	können25:	
Δ௓ி = Δிଵ cos൫ߞிߜఛூூ(ଵ)൯ + Δிଶ sin൫ߞிߜఛூூ(ଵ)൯ + ߞிଶߞிଶ − 1 sin൫ߜఛூூ(ଵ) + ߮൯	,	
Δ௏ி = −Δிଵߞி sin൫ߞிߜఛூூ(ଵ)൯ + Δிଶߞி cos൫ߞிߜఛூூ(ଵ)൯ + ߞிଶߞிଶ − 1 cos൫ߜఛூூ(ଵ) + ߮൯	,	
Δ௓௉ = Δ௉ଶ cos൫ߞ௉ߜఛூூ(ଵ)൯ + Δ௉ଶ sin൫ߞ௉ߜఛூூ(ଵ)൯ + ߞிଶߞ௉ଶ − 1 sin൫ߜఛூூ(ଵ) + ߮൯ + ݖ௉଴	,	








Δ௓ி = ݖி(0) + ߜ௓ூ஺(ଵ) 	,					Δ௏ி = ݖிᇱ (0) + ߜ௏ூ஺(ଵ) 	,	
Δிଵ = ܿிଵ + ߜ஼ிଵ	,										Δிଶ = ܿிଶ + ߜ஼ிଶ	,	
		Δ௓௉ = ݖ௉(0) + ߜ௓ூ஺(ଵ) 	,						Δ௏௉ = ݖ௉ᇱ (0) + ߜ௏ூ஺(ଵ) 	,		
Δ௉ଵ = ܿ௉ଵ + ߜ஼௉ଵ	,											Δ௉ଶ = ܿ௉ଶ + ߜ஼௉ଶ	.	
	
Die	Störungen	der	Integrationskonstanten	führen	dazu,	dass	der	Zeitpunkt	des	ersten	Ereignisses	und	die	Zustandsvariablen	am	Ende	von	Phase	I	auch	gestört	vorliegen.	Um	die	Störung	der	Zeit	des	vollplastischen	Stoßes	ߜఛூ	zu	bestimmen,	wird	die	Bedingung	für	periodische	Lösungen	eingesetzt,	die	unter	Berücksich-tigung	der	Störungen	der	Integrationskonstanten	wie	folgt	transformiert	wird:	
Δ௓ி = Δ௓௉	,	 (3.35)	mit	
Δ௓ி = Δிଵ cos(ߞிΔఛூ) + Δிଶ sin(ߞிΔఛூ) + ߞிଶߞிଶ − 1 sin(Δఛூ + ߮)	,	
Δ௓௉ = Δ௉ଵ cos(ߞ௉Δఛூ) + Δ௉ଶ sin(ߞ௉Δఛூ) + ߞிଶߞ௉ଶ − 1 sin(Δఛூ + ߮) + ݖ௉଴	,	und	
Δఛூ = ߬ூ + ߜఛூ 	.	
	
Anschließend	 können	 die	 Störungen	 der	 Zustandsvariablen	 am	 Ende	 der	Phase	I	ermittelt	werden:	
Δ௓ி = Δிଵ cos(ߞிΔఛூ) + Δிଶ sin(ߞிΔఛூ) + ߞிଶߞிଶ − 1 sin(Δఛூ + ߮)	,	
Δ௏ி = −Δிଵߞி sin(ߞிΔఛூ) + Δிଶߞி cos(ߞிΔఛூ) + ߞிଶߞிଶ − 1 cos(Δఛூ + ߮)	,	





Δ௓ி = ݖி(߬ூ) + ߜ௓ூா 	,	
Δ௏ி = ݖிᇱ (߬ூ) + ߜ௏ிூா 	,					Δ௏௉ = ݖ௉ᇱ (߬ூ) + ߜ௏௉ூா	,	 	wobei	 unter	 ߜ௓ூா 	 die	 Störung	 der	 Position	 der	 Körper	 beim	 Stoß	 und	 unter	
ߜ௏ிூா ,	 ߜ௏௉ூா	 die	 Störungen	 der	 Geschwindigkeiten	 der	 Körper	 vor	 dem	 Stoß	verstanden	werden.	Um	die	Störung	der	Geschwindigkeit	des	Systems	am	Anfang	der	Phase	II	ߜ௏ூூ஺	zu	berechnen,	wird	der	transformierte	Zusammenhang	der	Geschwindigkeiten	der	Körper	vor	dem	Stoß	und	nach	dem	Stoß	eingesetzt:	
݉ௌߜ௏ூூ஺ = ݉ிߜ௏ிூா + ݉௉ߜ௏௉ூா 	.	 (3.37)	Jetzt	können	die	Störungen	der	Zustandsvariablen	nach	dem	Ereignis	I	für	das	Auffinden	 der	 Störungen	 der	 Integrationskonstanten	 in	 Phase	 II	 verwendet	werden:	
Δ௓ௌ = Δௌଵ cos(ߞௌΔఛூ) + Δௌଶ sin(ߞௌΔఛூ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(Δఛூ + ߮) + ݖௌ଴	,	
Δ௏ௌ = −Δௌଵߞௌ sin(ߞௌΔఛூ) + Δௌଶߞௌ cos(ߞௌΔఛூ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 cos(Δఛூ + ߮)	,	 (3.38)	mit	
Δ௓ௌ = ݖௌ(߬ூ) + ߜ௓ூா 	,					Δ௏ௌ = ݖௌᇱ(߬ூ) + ߜ௏ூூ஺	,	
Δௌଵ = ܿௌଵ + ߜ஼ௌଵ	,											Δௌଶ = ܿௌଶ + ߜ஼ௌଶ	,	 	die	zur	Bestimmung	der	Störungen	der	Zustandsvariablen	am	Ende	der	Phase	II	eingesetzt	 werden	 können.	 Dafür	 ist	 es	 auch	 nötig,	 die	 Störung	 der	 Zeit	 des	zweiten	Ereignisses	ߜఛூூ	 im	Vorfeld	zu	 finden,	die	mittels	der	 transformierten	Bedingung	der	periodischen	Lösungen	berechnet	werden	kann:	





ଶ cos(ߞௌΔఛூூ) − Δௌଶߞௌଶ sin(ߞௌΔఛூூ) − ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(Δఛூூ + ߮)	,	
Δ௓ௌ = Δௌଵ cos(ߞௌΔఛூூ) + Δௌଶ sin(ߞௌΔఛூூ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(Δఛூூ + ߮) + ݖௌ଴	,	und	
Δఛூூ = 2ߨ + ߜఛூூ 	.	
	
Unter	Berücksichtigung	 von	 (3.38)	und	 (3.39)	werden	die	 Störungen	der	Zu-standsvariablen	am	Ende	der	Phase	 II,	nämlich	die	Störung	der	Position	ߜ௓ூூா	und	die	Störung	der	Geschwindigkeit	beim	Kontaktverlust	ߜ௏ூூா,	ermittelt:	
Δ௓ௌ = Δௌଵ cos(ߞௌΔఛூூ) + Δௌଶ sin(ߞௌΔఛூூ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 sin(Δఛூூ + ߮) + ݖௌ଴	,	
Δ௏ௌ = −Δௌଵߞௌ sin(ߞௌΔఛூூ) + Δௌଶߞௌ cos(ߞௌΔఛூூ) + ߞிଶߞௌଶ − 1 cos(Δఛூூ + ߮)	,	 (3.40)	mit	
Δ௓ௌ = ݖௌ(2ߨ) + ߜ௓ூூா 	,	
Δ௏ௌ = ݖௌᇱ(2ߨ) + ߜ௏ூூா 	,	 	Die	Bedingungen	für	periodische	Lösungen	des	Ereignisses	II	führen	zu	folgen-den	Zusammenhängen	der	Störungen:	
ߜఛூூ = ߜఛூூ(ଶ)	,	
ߜ௓ூூா = ߜ௓ூ஺(ଶ) 	
ߜ௏ூூா = ߜ௏ூ஺(ଶ) 	,	 (3.41)	wobei	unter	ߜఛூூ(ଶ)	die	Störung	der	Anfangszeit	der	Phase	I	Periode	2,	unter	ߜ௓ூ஺(ଶ) 	die	Störung	der	Position	und	unter	ߜ௏ூ஺(ଶ) 	die	Störung	der	Geschwindigkeit	am	Anfang	der	Phase	I	Periode	2	verstanden	werden.	
Analytische	Untersuchung	des	Trennproblems	
80	
Im	 Endeffekt	 bedeutet	 dies,	 dass	 die	 Abhängigkeiten	 der	 Störungen	 der	 be-nachbarten	 Periode	 aus	 (3.34)-(3.41)	 abgeleitet	 werden	 können.	 Da	 die	 Zu-sammenhänge	der	Störungen	(3.34)-(3.41)	linearisiert	wurden,	lassen	sich	die	obengenannten	Abhängigkeit	 in	Form	von	Polynomen	darstellen,	die	dement-sprechend	auch	linear	bezüglich	der	Störungen	sind:	
ߜ௓ூ஺
(ଶ) = ݉ଵଵߜ௓ூ஺(ଵ) + ݉ଵଶߜ௏ூ஺(ଵ) + ݉ଵଷߜఛூூ(ଵ)	
ߜ௏ூ஺
(ଶ) = ݉ଶଵߜ௓ூ஺(ଵ) + ݉ଶଶߜ௏ூ஺(ଵ) + ݉ଶଷߜఛூூ(ଵ)	
ߜఛூூ
(ଶ) = ݉ଷଵߜ௓ூ஺(ଵ) + ݉ଷଶߜ௏ூ஺(ଵ) + ݉ଷଷߜఛூூ(ଵ)	 (3.42)	oder	in	Matrixform:	
ߜ(ଶ) = ܯߜ(ଵ),	 (3.43)	wobei	 unter	ܯ	 die	 sogenannte	 Monodromy-Matrix,	 unter	 ߜ(ଵ)	 und	 ߜ(ଶ)	 die	Spaltenmatrizen	der	Störungen	 für	Periode	1	und	2	entsprechend	verstanden	werden.	Der	 nächste	 Schritt	 der	 Stabilitätsuntersuchung	 der	 periodischen	 Lösungen	besteht	in	der	Ermittlung	der	Eigenwerte	ߣ	der	Monodromy-Matrix	mittels	det(ܯ − ߣܧ) = 0	,	 (3.44)	wobei	mit	ܧ	die	Einheitsmatrix	bezeichnet	wird.	Die	Eigenwerte	der	Monodromy-Matrix	werden	direkt	 im	Stabilitätskriterium	eingesetzt,	das	in	diesem	Fall	wie	folgt	lautet:	|ߣଵ| < 1	,					|ߣଶ| < 1	,					|ߣଷ| < 1	.	 (3.45)	Das	 bedeutet,	 dass	 die	 asymptotisch	 stabilen	 periodischen	 Lösungen	 dieses	Systems	über	die	Eigenwerte	der	Monodromy-Matrix	verfügen,	deren	absolute	Werte	kleiner	als	eins	sind.	
Analyse	eines	eindimensionalen	Stoß-Schwingers	mittels	der	Anstückelungsmethode	
81	
Aufgrund	der	oben	 angeführten	 Stabilitätsuntersuchung	können	die	 in	Abbil-dung	 3.8	 dargestellten	 periodischen	 Lösungen	 mit	 einem	 einzigen	 Stoß	 pro	Periode	in	zwei	Gruppen	unterteilt	werden	(siehe	Abbildung	3.9):	
· Zur	ersten	Gruppe	gehören	die	 stabilen	Lösungen,	die	 in	Abbildung	3.9	mit	Hilfe	von	schwarzen	Punkten	gekennzeichnet	werden.	Diese	Lösungen	werden	im	Rahmen	der	weiteren	Schritte	der	analytischen	Untersuchung	ausgewertet.	







































Wie	 aus	der	Abbildung	3.10	hervorgeht,	 existieren	 stabile	periodische	Bewe-gungen	 der	 Körper	 mit	 einem	 einzigen	 Stoß	 pro	 Periode	 nur	 in	 bestimmten	Frequenzbereichen.	 Dazu	 zählen	 einerseits	 die	 getrennten	 relativ	 engen	 Fre-quenzabschnitte,	die	sich	in	der	Nähe	von	50	Hz,	60	Hz,	74	Hz,	95	Hz	und	135	Hz	befinden,	andererseits	auch	ein	relativ	breiter	Bereich,	der	zwischen	183	Hz	und	215	Hz	 liegt.	Außerdem	stehen	zwei	stabile	periodische	Lösungen	 in	der	Nähe	 von	 185	 Hz	 zur	 Verfügung,	 die	 abhängig	 von	 den	 Anfangswerten	 der	Zustandsvariablen	angeregt	werden	können.	Darüber	hinaus	 folgt	 aus	der	Analyse	der	Abbildung	3.10,	dass	die	Bahn	der	relativen	 Bewegungen	 der	 Anpresspatte	 sich	 immer	 oberhalb	 der	 Grenze	befindet,	 falls	die	Anregungsfrequenz	größer	als	150Hz	 ist.	Das	bedeutet,	dass	ein	Luftspalt	zwischen	der	Anpressplatte	und	der	Kupplungsscheibe	zur	Verfü-gung	 steht27,	 der	 die	 Momentübertragung	 durch	 das	 Kupplungssystem	verhindert.	Im	Frequenzbereich	von	50	Hz	bis	150	Hz	existieren	fünf	potenzielle	Problem-stellen,	nämlich:	in	der	Nähe	von	50	Hz,	60	Hz,	74	Hz,	95	Hz	und	135	Hz.	Dies	lässt	sich	dadurch	erkennen,	dass	die	strichpunktierten	Linien,	die	die	Schwin-gungsbreiten	 der	 Anpresspatte	 relativ	 zum	 Schwungrad	 in	 Abbildung	 3.10	darstellen,	 die	 obengenannte	 Grenze	 überschreiten28.	 Das	 deutet	 darauf	 hin,	dass	 die	 Kupplungsscheibe	 seitens	 des	 Verbrennungsmotors	 angetrieben	werden	 kann,	 da	 sie	 zwischen	 Anpressplatte	 und	 Schwungrad	 zusammenge-presst	wird.	
																																																																		
	
27	In	diesem	Fall	wird	es	angenommen,	dass	die	Kupplungsscheibe	mit	dem	Schwungrad	kontak-tiert,	und	die	Anpressplatte	relativ	zum	Schwungrad	rein	axial	sich	bewegt.	28	Dabei	 ist	 es	 noch	 zu	 berücksichtigen,	 dass	 die	 Verformungen	 der	 Kupplungsscheibe,	 die	 den	ersten	vier	Frequenzbereichen	entsprechen,	sehr	groß	sind.	Das	weist	darauf	hin,	dass	die	Kupp-lungsscheibe	 in	diesen	Fällen	unbedingt	betrachtet	werden	muss,	um	die	Bewegungen	der	Kör-per	zu	ermitteln	und	dadurch	die	aussagekräftige	Folgerung	über	die	Entstehung	des	Trennprob-lems	zu	ziehen.	
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Dabei	 ist	 in	 Betracht	 zu	 ziehen,	 dass	 die	 obengenannten	 Amplituden	 folgen-dermaßen	bestimmt	werden:	

















Die	 mittels	 Anstückelungsmethode	 erfasster	 Beschleunigungsamplituden	werden	mit	dem	ausgewerteten	Messeergebnis	(siehe	Abbildung	3.12,	rote	und	blaue	Kennlinien)	verglichen.	Aus	diesem	Vergleich	folgt:	
· in	der	Nähe	des	ersten	gemessenen	Maximums	der	Beschleunigungs-amplitude	der	Anpressplatte,	das	sich	bei	160	Hz	befindet	(siehe	Ab-bildung	 3.12,	 rote	 Kennlinie),	 gibt	 es	 periodische	 Bewegungen	 des	untersuchten	Systems	mit	großen	Amplituden	(siehe	Abbildung	3.12,	bei	135	Hz	und	183	Hz,	schwarze	Kennlinie).	
· im	Frequenzbereich	 zwischen	183	Hz	und	215	Hz	wurden	periodi-sche	Stoß-Schwingungen	ermittelt,	die	mit	dem	zweiten	gemessenen	Maximum	übereinstimmen	(siehe	Abbildung	3.12,	bei	200	Hz).	
· es	gibt	keine	periodischen	Schwingungen	mit	einem	Stoß	pro	Perio-de,	die	dem	dritten	gemessenen	Maximum	(siehe	Abbildung	3.12,	bei	260	Hz,	rote	Kennlinie)	entsprechen.	Die	 Erklärung	 dafür	 besteht	 darin,	 dass	 das	 erste	 und	 dritte	 Maximum	 um	ausgeprägte	 Kippbewegung	 aufweist,	 die	 mit	 Hilfe	 des	 axialen	 Modells	 nicht	abgebildet	werden	kann.	Darüber	hinaus	können	die	mit	Hilfe	der	Anstückelungsmethode	berechneten	Beschleunigungsamplituden,	 die	 in	 Abbildung	 3.12	 angeführt	 sind,	 mit	 den	mittels	der	Methode	der	harmonischen	Balance	ermittelten	Beschleunigungs-werten	 (siehe	 Abbildung	 3.4)	 verglichen	 werden.	 Wie	 aus	 diesem	 Vergleich	hervorgeht,	stimmen	die	Ergebnisse	der	beiden	Verfahren	überein,	da	sowohl	die	 Kennlinien	 der	 Abhängigkeiten	 der	 Beschleunigungsamplitude	 von	 der	Frequenz	 in	den	nichtlinearen	Bereichen	qualitativ	 ähnlich	 sind,	 als	 auch	die	Werte	 der	 Beschleunigungsamplituden	 für	 die	 entsprechenden	 Frequenzen	miteinander	korrelieren.	
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Bei	 Frequenzen,	 die	 zwischen	 181	 Hz	 und	 196	 Hz	 liegen,	 entstehen	 stabile	periodische	Schwingungen	mit	zwei	vollplastischen	Stößen	pro	Periode	(siehe	beispielsweise	Abbildung	3.15	 (b)).	Die	weitere	Erhöhung	der	Anregungsfre-quenzen	 führt	zu	Stoß-Schwingungen	mit	vier	Stößen	pro	Periode	 (siehe	bei-spielsweise	Abbildung	3.15	(c)).	In	Frequenzbereichen	von	205	Hz	bis	215	Hz	bzw.	von	215	Hz	bis	230	Hz	werden	wieder	die	Stoß-Schwingungen	mit	zwei	Stößen	und	mit	einem	Stoß	pro	Periode	angeregt.	Daraus	 folgt,	dass	die	 stabilen	periodischen	 Schwingungen	mit	unterschiedli-cher	Anzahl	vollplastischer	Stöße	pro	Periode	bei	entsprechenden	Frequenzen	und	Beschleunigungsamplituden	der	Anregung	hervorgerufen	werden	können.	









4 MKS-Modell	des	Kupplungssystems.	Numerische	Untersuchung	des	Trennproblems	4.1 Aufgabestellung	In	 Rahmen	 einer	 messtechnischen	 Analyse	 des	 Kupplungssystems	 wurde	festgestellt,	dass	dessen	Komponenten,	unter	anderem	auch	die	Anpressplatte,	komplexe	 dreidimensionale	 Bewegungen	 sogar	 im	 Fall	 einer	 rein	 axialen	Anregung	aufweisen	(siehe	Abbildung	2.7).	Um	diese	Bewegungen	zu	beschrei-ben	und	dadurch	die	dreidimensionalen	dynamischen	Effekte	abzubilden,	die	im	Antriebsstrang	des	Fahrzeugs	hervorgerufen	werden	können,	muss	ein	3D-Modell	 entwickelt	 werden,	 das	 den	 folgenden	 wesentlichen	 Anforderungen	entspricht:	
· Das	Modell	soll	in	der	Lage	sein,	nicht	nur	axiale	Verschiebungen	der	Anpressplatte	 zu	 berechnen,	 sondern	 auch	 deren	 Kippbewegungen	zu	simulieren.	
· Um	 die	 Frequenzen	 und	 Amplituden	 der	 Bewegungen	 der	 Kompo-nenten	des	Kupplungssystems	exakt	zu	erfassen,	muss	dieses	Modell	unterschiedliche	 Nichtlinearitäten	 berücksichtigen.	 Dazu	 zählen	 ei-nerseits	 die	 nichtlinearen	 Steifigkeiten	 der	 Bauteile30,	 andererseits	die	nichtlinearen	Interaktionen	der	Körper	im	System,	wie	beispiels-weise	Reibung,	Kontaktverlust	und	Abrollen.	
																																																																		
	
30	Dazu	 gehören	 sowohl	 eindimensionale	 als	 auch	 mehrdimensionale	 Abhängigkeiten	 der	 Kräfte	von	den	Verformungen.	
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4.2 Begründung	der	Vorgehensweise	Um	 die	 in	 Kapitel	 4.1	 angeführte	 Aufgabe	 zu	 lösen,	 soll	 ein	 3D-Modell	 des	Kupplungssystems	entwickelt	werden.	Dazu	kann	die	MKS-Methode	eingesetzt	werden,	 die	 verschiedene	 Vorteile	 aufweist.	 Dazu	 zählt	 unter	 anderem	 auch	eine	Möglichkeit	komplexe	Modelle	beruhend	auf	dem	Zusammenbau	einfacher	Grundbausteine	mit	 relativ	kleinem	Aufwand	 zu	erstellen.	Außerdem	können	MKS-Modelle	mittels	Ergänzung	neuer	Elemente	bzw.	der	Entfernung	existie-render	Komponenten	relativ	unkompliziert	modifiziert	werden,	dass	die	Analy-se	 komplexer	 dynamischer	 Effekte	 mit	 Hilfe	 von	 sequenziell	 entwickelten	Modellen	vereinfacht.	Darüber	 hinaus	 ist	 es	 auch	 vorteilhaft,	 dass	 mehrere	 MKS-Programme	 zur	Verfügung	stehen,	die	 für	Simulation	dynamischer	Effekten	 im	Antriebsstrang	einschließlich	des	Kupplungssystems	 eingesetzt	werden	 (Fidlin,	Burkovski,	 &	Stamm,	2011),	(Schreiber,	Todtermuschke,	Felbrich,	&	Hudi,	2012),	(Schwalbe	
&	Schille,	2010),	(Langella,	Schreiber,	&	Bertels,	2012).	Das	 3D-MKS-Modell	 des	 Kupplungssystems	 wird	 mittels	 des	 Softwarepakets	SimulationX	aufgebaut.	Dazu	liegen	mehrere	Gründe	vor.	Erstens	können	alle	in	der	Aufgabestellung	genannten	Forderungen	mit	Hilfe	von	SimulationX	erfüllt	werden,	da	mehrere	Elemente	 zur	Simulation	der	1D-	bzw.	3D-Mechanik	be-reitgestellt	 sind.	 Falls	 erforderlich,	 können	 neue	 Elemente	 in	 SimulationX	mittels	des	sogenannten	TypeDesigners	entwickeln	werden	(Gubsch,	Schubert,	
&	Kehrer,	2011).	Dafür	stehen	unterschiedliche	Wege	zur	Verfügung,	nämlich:	
· Modifikation	bzw.	Erweiterung	bereits	existierender	Elemente,	




· Erstellung	eines	komplett	neuen	Elements	basierend	auf	Algorithmen	und	Gleichungen.	Außerdem	weist	SimulationX	auch	andere	Bibliotheken	auf,	die	zur	Simulation	des	Gesamtsystems	wichtig	sein	können.	Als	Beispiel	dafür	dient	die	Simulation	das	 Pedalkribbelns,	 die	 außer	 einem	 Modell	 des	 Kupplungssystems	 unter	anderem	noch	ein	Modell	des	Ausrücksystems	erfordert,	das	neben	mechani-schen	 auch	 mehrere	 hydraulische	 Komponenten	 beinhaltet	 (Fidlin,	 Ineichen,	Kremer,	Klünder,	&	Tikhomolov,	2009).	Darüber	 hinaus	 können	 SimulationX-Modelle	 zur	 Anwendung	 in	 anderen	Programmen	 exportiert	werden	 (MODELISAR	 consortium,	 2010),	 dass	 einer-seits	den	Aufwand	der	Doppelentwicklung	von	den	Modellen	in	verschiedenen	Umgebungen	vermeiden	kann,	andererseits	eine	effiziente	Erstellung	komple-xer	 domänenübergreifender32	 Modelle	 ermöglicht.	 Dies	 ist	 besonders	 dann	vorteilhaft,	wenn	die	beteiligten	Programme	eigene	Stärke	in	den	unterschied-lichen	Domänen	aufweisen	(Belmon,	Geng,	&	He,	2014),	(Pillekeit,	2014).	
4.3 MKS-Modell	des	Kupplungssystems	Das	 Kupplungssystem	 ist	 ein	 komplexer	 mechanischer	 Zusammenbau	 (siehe	Abbildung	1.2).	Daraus	 folgt	eine	naheliegende	Vorgehensweise	der	Modeller-stellung,	die	darin	besteht,	dass	die	Submodelle	aller	Komponenten	und	kom-plizierter	Interaktionen	zwischen	den	Komponenten	zunächst	komplett	einzeln	entwickelt	 werden	 müssen,	 um	 anschließend	 im	 Rahmen	 des	 Aufbaus	 des	gesamten	Modells	des	Kupplungssystems	miteinander	verbunden	zu	werden.	
																																																																		
	
32	Dabei	 ist	 es	 zu	 berücksichtigen,	 dass	 unter	 Domäne	 sowohl	 physikalische	 Bereiche,	 wie	 zum	Beispiel	 Mechanik	 und	 Hydraulik,	 als	 auch	 Signalglieder	 für	 die	 Regelungstechnik	 verstanden	werden.	
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4.3.1 Submodelle	einzelner	Komponenten	und	Interaktionen	zwischen	Komponenten	Die	 Entwicklung	 der	 Submodelle	 einzelner	 Komponenten	 des	 Kupplungssys-tems	besteht	aus	den	folgenden	Schritten:	
· Aufbau	 des	 Submodells,	 das	 alle	 wesentlichen	 Eigenschaften	 der	Komponenten	und	Interaktionen	nachbildet.	
· Validierung	 des	 Submodells.	 Dabei	 ist	 in	 Betracht	 zu	 ziehen,	 dass	nicht	alle	Modelle	der	Komponenten	mit	Hilfe	von	Messungen	einzeln	geprüft	werden	können.	Dazu	 zählt	beispielsweise	 auch	das	Modell	der	Tellerfeder,	das	nur	zusammen	mit	den	Interaktionsmodulen	va-lidiert	werden	kann.	
· Erstellung	 eines	neuen	Typs	basierend	 auf	dem	 validierten	 Submo-dell,	das	für	Simulationen	bereitgestellt	wird.	Zusammengefasst	bedeutet	dies,	dass	neue	Typen	sowohl	aller	in	Abbildung	1.2	dargestellter	Bauteile	als	auch	Bauteileschnittstellen	zur	Simulation	des	Kupp-lungssystems	erarbeitet	werden	müssen.	4.3.1.1 Schwungrad	Um	das	 statische	bzw.	dynamische	Verhalten	des	Schwungrades	 im	allgemei-nen	Fall	komplett	abzubilden,	müssen	nicht	nur	 seine	Trägheitseigenschaften	sondern	auch	Steifigkeiten	modelliert	werden.	Diese	Steifigkeiten	beeinflussen	einerseits	die	Kräfte	und	Verformungen	während	der	Betätigung	 geringfügig,	andererseits	wirken	 sie	 sich	auf	die	Schwingungen	 innerhalb	des	Kupplungs-systems	aus.	Dies	führt	aber	zu	einer	gravierenden	Erhöhung	der	Berechnungs-zeit,	 da	 das	 Schwungrad	 in	 der	 Regel	 ein	 sehr	 steifes	 Bauteil	 ist.	 Deswegen	werden	 die	 Steifigkeiten	 des	 Schwungrades	 nur	 dann	 ins	 System	 eingesetzt,	wenn	es	zur	Simulation	bestimmter	Phänomene	zwingend	erforderlich	 ist.	Da	das	Schwungrad	Eigenfrequenzen	aufweist,	die	deutlich	oberhalb	des	 für	das	
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Trennproblem	 relevanten	 Frequenzbereiches	 liegen,	 wird	 das	 mittels	 eines	Starrkörpers	simuliert,	dessen	Dynamik	durch	folgende	Gleichung	beschrieben	werden	kann:	



















Komponenten	der	Kupplungsscheibe	zur	Simulation	der	obengenannten	dyna-mischen	Phänomene	eine	untergeordnete	Rolle	spielt.	Die	andere	Vorgehensweise	besteht	darin,	Massen	und	Massenträgheiten	der	Komponenten	 der	 Kupplungsscheibe	 abhängig	 von	 der	 Position	 der	 Bauteile	des	Kupplungssystems	zu	verteilen.	Das	bedeutet,	dass	im	Fall	eines	eingekup-pelten	oder	gleitenden	Kupplungssystems	(siehe	Abbildung	1.3)	die	Trägheits-eigenschaften	 der	 Beläge	 bei	 der	 Parametrierung	 der	 Anpressplatte	 und	 des	Schwungrades	 berücksichtigt	 werden	 und	 die	 Nabe	 zusammen	 mit	 der	 Ein-gangswelle	des	Getriebes	abgebildet	wird.	Wenn	das	Kupplungssystem	sich	im	ausgekuppelten	 Zustand	 befindet,	 können	 die	 Trägheitseigenschaften	 der	Kupplungsscheibe	in	Bezug	auf	die	Simulation	der	Axial-	und	Kippdynamik	der	Kupplung	und	des	Schwungrades	komplett	ausgeschlossen	werden.	 Im	Unter-schied	zum	ersten	Verfahren	werden	 in	diesem	Fall	keine	Freiheitsgrade	und	Kontaktstellen	zur	Simulation	der	Kupplungsscheibe	benötigt.	Dadurch	bleiben	sowohl	Simulationszeit	als	auch	Güte	der	Simulationsergebnisse	angemessen.	Außerdem	ist	es	erforderlich	die	nichtlineare	Kraft-Verformungs-Kennlinie	der	Segmente	 zur	 Simulation	 der	 Kupplungsscheibe	 zu	 modellieren.	 Dabei	 ist	 in	Betracht	zu	ziehen,	dass	die	Federsegmente	nicht	nur	 infolge	einer	Änderung	des	 axialen	 Abstands	 zwischen	 Anpressplatte	 und	 Schwungrad	 geklemmt	werden,	sondern	auch	bei	einer	Kippbewegung	der	Anpressplatte	relativ	zum	Schwungrad	 belastet	 werden.	 Um	 diesen	 Effekt	 zu	 berücksichtigen,	 wird	 die	Kraft-Verformungs-Kennlinie	 der	 gesamten	 Kupplungsscheibe	 gleichmäßig	 in	Umfangsrichtung	verteilt.	Daraus	ergibt	sich,	dass:	



















Um	 dieses	 Submodell	 zu	 parametrieren,	 wird	 die	 Geometrie	 der	 Kupplungs-scheibe	benötigt,	die	in	Zeichnungen	zu	finden	ist.	Darüber	hinaus	ist	es	erfor-derlich,	 die	 Kraft-Verformungs-Kennlinie	 vorzugeben,	 die	 entweder	 mit	 Hilfe	von	 FE-Berechnungen	 ermittelt	 werden	 kann,	 oder	 messtechnisch	 erfasst	werden	kann.	4.3.1.3 Anpressplatte	Die	Anpressplatte	 ist	eine	sehr	steife	Komponente	des	Kupplungssystems.	Die	Ursache	 dafür	 besteht	 einerseits	 in	 deren	 Form,	 einem	 dicken	 ringförmigen	zylindrischen	Körper	 (siehe	 beispielsweise	Abbildung	 2.6),	 andererseits	 aber	auch	in	deren	Material,	welches	in	der	Regel	Gusseisen	ist.	Das	führt	dazu,	dass	sich	 die	 Anpressplatte	 im	 relevanten	 Frequenzbereich	 wie	 ein	 Starrkörper	verhält	und	entsprechend	abgebildet	werden	kann.	Um	 die	 Simulation	 der	 in	 der	 Aufgabestellung	 festgelegten	 Bewegungen	 zu	ermöglichen,	 verfügt	 die	 Anpressplatte	 über	 die	 relativen	 Axiale-	 ݖ௉ௌ	 und	Kippfreiheitsgrade34	߮௉ௌ,	߰௉ௌ,	die	wie	folgt	beschrieben	werden	können:	









































4.3.1.4 Blattfedern	Wie	 in	Kapitel	1.3.1	erwähnt	wurde,	weisen	die	Blattfedern	mehrere	Funktio-nen	auf.	Einerseits	werden	diese	Bauteile	eingesetzt,	um	einen	Teil	des	Motor-momentes	bis	 zur	Anpressplatte	weiterzuleiten.	Andererseits	wird	 es	mittels	der	 Blattfedern	 gewährleistet,	 dass	 die	 Anpressplatte	 der	 Tellerfeder	 beim	Ausrücken	folgt.	Um	diese	Funktionen	zu	erfüllen,	werden	die	Blattfedern	zwischen	dem	unte-ren	Teil	des	Deckels	und	der	Anpressplatte	mit	einer	Vorspannung	eingebaut.	Dabei	 ist	 in	Betracht	zu	ziehen,	dass	die	Blattfederpakete	gleichmäßig	 in	Um-fangsrichtung	verteilt	werden.	Die	Blattfedern	werden	in	der	Regel	mit	Hilfe	vorgespannter	Federn	abgebildet,	deren	Positionen	im	Modell	den	Lagen	der	Blattfederpakete	im	Kupplungssys-tem	entsprechen.	Daraus	ergibt	sich,	dass	die	Kraft	aller	Blattfedern	ܨ஻	folgen-derweise	ermittelt	werden	kann:	










	Da	 die	 Anpressplatte	 nur	 Axial-	 und	 Kippfreiheitsgrade	 relativ	 zum	 Deckel	aufweist35,	 ist	die	 effektive	 Steifigkeit	der	Verbindung36	 zwischen	den	beiden	Körpern	abhängig	von	der	Belastungsrichtung:	
· steif	bzw.	starr	in	Torsions-	und	Radialrichtung,	
· relativ	weich	bei	den	Axial-	und	Kippverformungen.	Um	 die	 Eingabewerte	 für	 dieses	 Submodell	 zu	 ermitteln,	 sind	 in	 der	 Regel	Messungen	 am	 Prüfstand	 erforderlich.	Die	 Ursache	 dafür	 besteht	 darin,	 dass	nicht	 alle	 Eingabeparameter	 mittels	 Simulationen	 gefunden	 werden	 können.	Dazu	 zählt	 die	 Vorspannkraft	 der	 Blattfeder	 in	 axialer	 Richtung,	 die	 unter	anderem	auch	vom	Vernietungsvorgang	bei	der	Fertigung	des	Kupplungssys-tems	abhängig	 ist.	Dabei	 ist	zu	berücksichtigen,	dass	das	eingesetzte	Messver-fahren	 der	 Vorspannkraft	 erlaubt,	 die	 Steifigkeit	 aller	 Blattfedern	 im	 Zusam-menbau	 zu	 bestimmen.	 Außer	 obengenannter	 Eingabewerte	 müssen	 noch	
																																																																		
	





verschiedene	geometrische	Parameter	eingegeben	werden,	die	in	der	Regel	bei	der	Konstruktion	festgelegt	werden	(Zeichnungsangaben).	4.3.1.5 Deckel	Unter	dem	Deckel	wird	ein	relativ	steifes	Bauteil	verstanden,	das	alle	anderen	Komponenten	 der	 Kupplung	 zusammenfasst.	 Das	 bedeutet,	 dass	 sowohl	 die	Blattfedern	 und	 dadurch	 die	 Anpressplatte,	 als	 auch	 die	 Tellerfeder	 und	 die	Stützfeder	mit	 dem	Deckel	 verbunden	werden	 (siehe	Abbildung	 1.2).	Außer-dem	muss	noch	berücksichtigt	werden,	dass	die	Kupplung	und	das	Schwungrad	mit	Hilfe	des	Deckels	miteinander	aggregiert	werden.	Dies	deutet	darauf	hin,	dass	 unterschiedliche	 Einschlüsse	 vorgesehen	 werden	 müssen,	 um	 den	 Zu-sammenbau	aller	obengenannter	Komponenten	der	Kupplung	bzw.	des	Kupp-lungssystems	zu	ermöglichen.	Darüber	hinaus	ist	auch	erforderlich,	die	axiale	Verformung	des	Deckels	abzu-bilden,	weil	einerseits	das	statische	Verhalten	der	Kupplung	(siehe	Abbildung	1.3),	andererseits	die	Dynamik	des	Kupplungssystems	davon	bedeutend	beein-flusst	werden.	Um	die	Abhängigkeit	der	Kraft	von	der	Verformung	des	Deckels	zu	 untersuchen,	wurden	 FE-Berechnungen	 durchgeführt.	Die	Berechnungser-gebnisse	 haben	 nachgewiesen,	 dass	 die	 Steifigkeit	 dieser	 Komponente	 im	Bereich	relevanter	Kräfte	linear	simuliert	werden	kann.	Zudem	wurde	der	Wert	der	Steifigkeit	des	Deckels	aus	diesen	Ergebnissen	abgeleitet.	Da	der	Deckel	ein	relativ	schweres	Bauteil	ist,	müssen	noch	dessen	Trägheitsei-genschaften	modelliert	werden.	Dafür	werden	die	Massen	und	Massenträghei-ten	 dieser	 Komponente	 zwischen	 den	 zwei	 mittels	 der	 Feder	 verbundenen	Starrkörpern	geteilt,	die	die	Bewegungen	der	verschiedenen	Deckelteile	abbil-den.	Da	ein	Teil	des	Deckels	mit	dem	Schwungrad	direkt	verbunden	 ist,	wird	nur	ein	relativer	Freiheitsgrad	nötig,	um	diese	Komponente	des	Kupplungssys-tems	zu	beschreiben:	
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݊	 Anzahl	der	Segmente	der	Tellerfeder.	Es	 ist	 in	Betracht	zu	ziehen,	dass	die	Trägheitseingaben	einzelner	Deckelteile	mittels	eines	CAD-Modells	berechnet	werden	können.	Außerdem	können	auch	alle	 für	 die	 Parametrierung	 des	 Deckels	 nötigen	 Geometrieeingaben	 daraus	abgeleitet	werden.	Um	 die	 Dämpfungskonstante	 des	 Deckels	 ܦ஽௭	 zunächst	 näherungsweise	 zu	bestimmen,	wird	das	folgende	Verhältnis	eingesetzt:	
ܦ஽௭ = 0,01ඥܿ஽௭݉஽	,	 (4.6)	wobei	unter	ܿ஽௭	die	Deckelsteifigkeit	und	unter	݉஽	die	Deckelmasse	verstan-den	 werden	 (Dresig,	 2006),	 (ITI	 GmbH,	 2010).	 Für	 die	 exakte	 Erfassung	 der	Dämpfungskonstante	des	Deckels	sind	dynamische	Messungen	erforderlich.	
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4.3.1.6 Stützfeder	Die	 Stützfeder	 ist	 ein	 vorgespanntes	 elastisches	 Element,	 das	 zwischen	 dem	Deckel	und	der	Tellerfeder	eingebaut	wird,	um	die	Kontaktstelle	zwischen	den	obengenannten	Komponenten	unabhängig	von	der	Position	des	Ausrücklagers	und	der	Dynamik	des	Kupplungssystems	vorgespannt	zu	halten.	Daraus	 folgt,	dass	sich	ein	Teil	der	Stützfeder	zusammen	mit	dem	Deckel	bewegt	und	über	dessen	Freiheitsgrade	abgebildet	werden	kann.	Anderer	Teil	wird	seitens	der	Tellerfeder	beansprucht.	Dabei	ist	zu	beachten,	dass	ein	zusätzlicher	Freiheits-grad	 in	axialer	Richtung	erforderlich	 ist,	da	die	Stützfeder	und	die	Tellerfeder	mit	Hilfe	einer	 speziellen	Kontaktschnittstelle	mit	Abrollen	und	Reibung	ver-bunden	sind.	Daraus	folgt	die	Gleichung	des	Modells	der	Stützfeder:	






































flussen,	 andererseits	 auch	 den	 Abhub	 im	 Kupplungssystem	 reduziert.	 Aber	hierzu	ist	zu	betonen,	dass	die	Einflüsse	solcher	Effekte	auf	Ergebnisse	dynami-scher	Untersuchungen	 in	der	Regel	 vernachlässigbar	klein	 sind.	Daraus	 folgt,	dass	die	durch	diese	Annahme	verursachten	Fehler	auch	klein	sind.	Bei	der	Modellierung	des	Tellerfedersegments	muss	noch	berücksichtigt	wer-den,	 dass	 dessen	 Teile	 während	 des	 Betätigungsvorgangs	 verschiedenartig	belastet	 und	 verformt	 werden.	 Dieses	 komplexe	 Verhalten	 ist	 die	 Folge	 von	Ausführung,	Materialeigenschaften	und	Kontakten	der	Tellerfeder	zu	anderen	Bauteilen.	Dabei	 ist	auch	 in	Betracht	zu	ziehen,	dass	nicht	alle	axialsymmetri-schen	Verformungen	des	Tellerfedersegments	eine	relevante	Rolle	spielen	und	konsequenterweise	 abgebildet	 werden	 müssen.	 Um	 die	 für	 die	 Dynamik	 des	Kupplungssystems	 wesentliche	 Merkmale	 des	 Verhaltens	 der	 Tellerfeder	 zu	ermitteln,	werden	diese	Teile	des	Tellerfedersegments,	nämlich	der	Kraftrand	und	die	Zungen	(siehe	Abbildung	4.6),	zunächst	einzeln	betrachtet.	Der	 Kraftrand	 der	 Tellerfeder	 ist	 ein	 geschlossener	 Ring,	 der	 zwischen	 der	Anpressplatte	und	dem	Deckel	wirkt	(siehe	Abbildung	1.2).	Die	Hauptfunktion	des	Kraftrandes	besteht	in	der	Erzeugung	einer	bestimmten	axialen	Kraft,	die:	
· im	 eingekuppelten	 Zustand	 des	 Kupplungssystems	 die	 Kupplungs-scheibe	vollständig	verklemmt	und	dadurch	die	Übertragung	des	Mo-tormoments	gewährleistet,	
· in	 der	 Gleitphase	 und	 im	 ausgekuppelten	 Zustand	 eine	 vernünftige	Steuerung	der	Kupplung	ermöglicht.	Um	 diese	 Anforderungen	 zur	 Auslegung	 des	 Kupplungssystems	 zu	 erfüllen,	können	 unterschiedliche	 geometrische	 Werte	 und	 Herstellungsparameter	angepasst	 werden,	 die	 die	 Belastungskurve	 des	 Tellerfederkraftrandes	beeinflussen.	
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	In	 der	 Beschreibung	 der	 Hauptfunktion	 des	 Tellerfederkraftrandes	 wurde	erläutert,	 dass	 sie	 in	 der	 Erstellung	 einer	 axialen	 Kraft	 im	 Kupplungssystem	besteht.	Diese	axiale	Kraft	 ist	eine	Rückstellkraft,	die	 infolge	der	Verformung	des	 Kraftrandes	 entsteht.	 Da	 der	 Kraftrand	 im	 unbelasteten	 Zustand	 in	 der	Regel	die	Form	eines	Kegelstumpfs	hat,	 ist	seine	Kraft-Verformungs-Kennlinie	stark	 nichtlinear	 (siehe	 Abbildung	 4.8	 (b)).	 Um	 diese	 Kennlinie	 zu	 erfassen,	stehen	folgende	Möglichkeiten	zur	Verfügung:	













· Messungen	mit	dem	Einsatz	der	Komponenten	der	Kupplung.	Das	be-deutet,	 dass	 der	 Tellerfederkraftrand	 zwischen	 Anpressplatte	 und	Deckel	belastet	wird	(siehe	Abbildung	4.8	(a)).	
· FE-Berechnungen.	Dabei	 ist	zu	berücksichtigen,	dass	eine	Reihe	von	Simulationen	durchgeführt	werden	muss,	um	die	für	die	Qualität	der	Kennlinienermittlung	relevanten	Abschnitte	des	Herstellungsprozes-ses	abzubilden.	












Kraft-Weg-Kennlinie	 ܨ(ݔ)	 in	 einen	 Momenten-Winkel-Zusammenhang	 ܯ(ߙ)	umgewandelt.	Dafür	werden	folgende	Gleichungen	verwendet37:	
ℎ − ݔ = (݀஺ − ݀ூ)2 tan(ߙ) + (ݎ஺ + ݏ + ݎூ)cos(ߙ) 	,	 (4.8)	



















Die	 ermittelte	 Momenten-Winkel-Kennlinie	 wird	 ins	 Modell	 des	 Tellerfeder-kraftrandes	eingesetzt,	um	die	Wirkung	der	Rückstellkraft	zu	berücksichtigen.	Dabei	ist	in	Betracht	zu	ziehen,	dass	unter	Winkel	ߙ	der	Drehwinkel	des	Träg-heitselements	(siehe	Abbildung	4.7)	verstanden	wird.	Beruhend	auf	dem	Win-kel	ߙ	und	der	Kennlinie	ܯ(ߙ)	wird	ein	Moment	berechnet,	das	auf	das	obenge-nannte	Trägheitselement	wirkt.	Um	das	Modell	des	Kraftrandes	des	Tellerfedersegments	vollständig	 zu	para-metrieren,	sind	außer	der	Kennlinie	noch	Geometrieeingaben	und	Masse	bzw.	Massenträgheit	 erforderlich.	 Diese	 Eingabewerte	 können	 beispielsweise	 aus	dem	 CAD-Modell	 abgeleitet	 werden,	 wobei	 einige	 Besonderheiten	 beachtet	werden	müssen.	Da	nur	ein	Segment	mit	Hilfe	dieses	Modells	beschrieben	wird,	muss	ein	entsprechender	Teil	der	Tellerfeder	herausgeschnitten	werden.	Dann	wird	 ein	 Koordinatensystem	 speziell	 zur	 Analyse	 der	 Trägheitseigenschaften	eingefügt,	wobei	eine	Achse	tangential	zum	Stülpmittelpunktkreis	im	Stülpmit-telpunkt	 gerichtet	 ist.	Das	Ergebnis	dieser	Analyse,	nämlich	die	Komponente	des	Trägheitstensors,	die	 für	die	Drehbewegung	um	diese	Achse	 relevant	 ist,	wird	 ins	 Modell	 des	 Kraftrandes	 als	 Massenträgheit	 des	 Trägheitselements	vorgegeben.	Darüber	hinaus	müssen	noch	die	Dämpfungskonstanten	der	beiden	Freiheits-grade	des	Modells	des	Kraftrandes	festgelegt	werden,	deren	Werte	ähnlich	zur	Parametrierung	 der	 Anpressplatte	 mittels	 dynamischer	 Messungen	 bestimmt	werden	können.	Das	entwickelte	Modell	ist	in	der	Lage,	Bewegungen	des	Segments	des	Tellerfe-derkraftrandes	zu	simulieren.	Aber,	um	das	statische	bzw.	dynamische	Verhal-ten	der	Tellerfederzungen	abzubilden,	muss	dieses	Modell	noch	entsprechend	erweitert	werden.	
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Um	die	Kräfte	 in	den	Tellerfederzungen	zu	ermitteln,	müssen	zunächst	deren	Verformungen	erfasst	werden.	Dafür	muss	zusätzlich	zu	dem	oben	angeführten	belasteten	 Zustand	 noch	 ein	 unbelasteter	 Zustand	 betrachtet	 werden,	 wobei	der	nur	von	der	Geometrie	der	Tellerfeder	und	der	Bewegung	bzw.	Drehung	des	Kraftrandes	abhängig	ist.	Das	bedeutet,	dass	die	Verformungen	der	Teller-federzungen	in	jedem	Simulationsschritt	zur	Verfügung	stehen.	Darüber	hinaus	 sind	 zur	Berechnung	die	Abhängigkeiten	der	Kräfte	 von	den	Verformungen	 der	 Tellerfederzungen	 in	 unterschiedlichen	 Richtungen	 erfor-derlich.	 Dabei	 ist	 zu	 berücksichtigen,	 dass	 dies	 die	 nichtlinearen	 Zusammen-hänge	 sind,	 die	 nicht	 nur	 von	 den	 konstanten	 vorgegebenen	 Parameter,	 wie	zum	Beispiel	der	geometrischen	Größen	im	unbelasteten	Zustand	oder	Materie-leigenschaften	der	Tellerfederzungen,	sondern	auch	von	deren	Verformungen	abhängig	sind.	Die	obengenannten	Zusammenhänge	werden	mittels	FE-Berechnungen	ermit-telt38.	Dafür	wird	ein	Segment	der	Tellerfeder,	das	alle	verschiedenen	Formen	der	Zungen	bzw.	der	Zungenfenster	aufweist,	aus	dem	CAD-Modell	ausgeschnit-ten	und	 in	Abaqus	 importiert	(siehe	Abbildung	4.11).	Dann	werden	die	Rand-bedingungen	 zur	 Erfassung	 der	 Steifigkeit	 der	 Tellerfederzungen	 im	 CAE-Modell	vorgegeben.	In	Abbildung	4.11	werden	alle	 für	FE-Berechnung	nötigen	Randbedingungen	beziffert,	wobei	die	Zahlen	das	Folgende	kennzeichnen:	
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· Die	Bewegungen	der	Schnittflächen	des	Tellerfederkraftrandes	wer-den	 in	 Umfangsrichtung	 gesperrt.	 Diese	 Randbedingungen	 sind	 er-forderlich,	weil	unter	Berücksichtigung	der	Symmetrie	der	Tellerfe-der	nur	deren	Drittel	berechnet	wird,	um	die	Simulationszeit	zu	re-duzieren.	
· Die	Bewegungen	der	Knoten	der	Zungenspitzen	werden	 in	 radialer	und	axialer	Richtung	(siehe	Abbildung	4.11,	R-	und	Z-Achsen	des	zy-lindrischen	 Koordinatensystems)	 vorgegeben,	 um	 die	 Tellerfeder-zungen	zu	verformen.	Als	Ergebnisse	der	 FE-Analyse	dienen	die	 radialen	und	 axialen	Kräfte,	die	 in	Abhängigkeit	der	vorgegebenen	Verformungen	der	Tellerfederzungen	ermittelt	werden.	 Daraus	 folgt,	 dass	 mehrere	 FE-Berechnungen	 durchgeführt	 werden	müssen,	um	die	Zusammenhänge	für	einen	relevanten	Verformungsbereich	der	Tellerfederzungen	 zu	 bestimmen.	 Dabei	 ist	 zu	 beachten,	 dass	 dieser	 Bereich	ausreichend	groß	sein	soll,	da	nicht	nur	die	Zungenverformung	während	eines	statischen	Betätigung	des	Kupplungssystems,	sondern	auch	das	Verhalten	der	Tellerfederzungen	bei	verschiedenartigen	dynamischen	Phänomenen	abgebil-det	werden	muss.	Weil	die	Ergebnisse	der	FE-Berechnungen	für	die	Parametrierung	des	Modells	der	Tellerfederzungen	eingesetzt	werden,	müssen	die	Zusammenhänge	in	einer	für	SimulationX	geeigneten	Form	zur	Verfügung	gestellt	werden.	Dazu	zählen	unter	 Umständen	 Kraft-Verformungs-Kennfelder,	 wie	 in	 Abbildung	 4.12	dargestellt.	Wie	 aus	 den	 Randbedingungen	 hervorgeht,	 werden	 die	 Kennfelder	 für	 eine	bestimmte	Lage	des	Tellerfederkraftrandes,	nämlich	die	Planlage,	erfasst.	Das	bedeutet,	 dass	 die	 Komponenten	 der	 Verformungen	 der	 Tellerfederzungen	bezogen	auf	ein	Koordinatensystem	umgerechnet	werden	müssen,	das	sich	mit	dem	Tellerfederkraftrand	um	den	Stülpmittelpunkt	dreht:	
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ݔி = ܴିఈݔூ	,	 (4.10)	mit	














Abbildung	 4.10),	 andererseits	 im	 Modell	 des	 Kraftrandes	 verwendet	 wurden	(siehe	Abbildung	4.7),	wird	folgende	Formel	eingesetzt:	
ܨூ = ܴఈܨி	,	 (4.11)	mit	
ܴఈ = ൬cos(ߙ) −sin(ߙ)sin(ߙ) cos(ߙ) ൰	,	 	wobei	unter	ܨூ	und	ܨி	die	Zungenkraftkomponenten	im	Inertialsystem	und	im	Kraftrandkoordinatensystem	verstanden	werden.	Um	 das	 Modell	 der	 Tellerfederzungen	 zu	 vervollständigen,	 müssen	 noch	 die	Dämpfungskräfte	abgebildet	werden.	Dafür	werden	die	Geschwindigkeiten	der	Verformungen	 der	 Zungen	 berechnet	 und	 mit	 den	 Dämpfungskonstanten	multipliziert.	 Die	 dadurch	 errechneten	 Kräfte	 werden	 zusammen	 mit	 den	Federkräften	(4.11)	ins	Modell	des	Tellerfedersegments	eingebaut.	Dabei	ist	in	Betracht	 zu	 ziehen,	dass	die	Dämpfungskonstanten	 zunächst	mittels	des	Ver-hältnisses	(4.6)	erfasst	werden	können,	wobei	die	 linearisierte	Steifigkeit	und	Masse	der	Zungen	statt	Deckelsteifigkeit	und	Deckelmasse	verwendet	werden	müssen.	 Für	 eine	 feinere	 Justierung	 der	 Dämpfungskonstanten	 können	 die	Ergebnisse	der	dynamischen	Messungen	eingesetzt	werden.	Darüber	hinaus	müssen	noch	verschiedene	Geometrieparameter	im	Modell	der	Tellerfederzungen	 eingegeben	 werden.	 Die	 Mehrheit	 davon	 kann	 direkt	 aus	einer	Zeichnung	abgelesen	werden.	Aber	manche	Parameter,	die	zur	Herausbil-dung	der	Asymmetrie	im	Kupplungssystem	eine	signifikante	Rolle	spielen,	wie	zum	Beispiel	der	Zungenschlag,	können	nur	mit	Hilfe	von	Messungen	ermittelt	werden.	Da	das	Modell	der	Tellerfederzungen	zwei	Freiheitsgrade	aufweist,	die	mittels	Starrkörpern	abgebildet	sind,	muss	noch	deren	Masse	festgelegt	werden.	Dafür	kann	ein	Teil	des	CAD-Modells	der	Tellerfeder	analysiert	werden.	Dabei	ist	aber	
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zu	berücksichtigen,	dass	diese	Masse	 relativ	ungenau	erfasst	werden	darf,	da	die	Tellerfederzungen	 in	der	Regel	 in	Kontakt	mit	dem	Ausrücklager	 stehen.	Dadurch	ist	der	Einfluss	der	Masse	der	Tellerfederzungen	unbedeutend.	Nach	 der	 Parametrierung	 ist	 das	 Modell	 der	 Tellerfederzunge	 vollständig.	Beruhend	auf	diesem	Modell	und	dem	Modell	des	Kraftrandes	kann	ein	Com-pound	 des	 Tellerfedersegments	 erstellt	 werden,	 der	 das	 axialsymmetrische	Verhalten	der	Tellerfeder	ausreichend	detailliert	beschreiben	kann:	
ܯ௧̈ݔ௧ + ݀௧(ݔ௧ , ̇ݔ௧) + ௧݂(ݔ௧) = ܨ௣௧ + ܨ௥௧ + ܨௗ௧ + ܨ௔௧	,	 (4.12)	mit	
ݔ௧ = ൮ݔ௔ோߙ௔ோݔ௥௓
ݔ௔௓
൲	,					݀௧(ݔ௧ , ̇ݔ௧) = ܦ௧ ൮ ̇ݔ௔ோ̇ߙ௔ோ̇ݔ௥௓ − ̇ݔ௥௓଴
̇ݔ௔௓ − ̇ݔ௔௓଴
൲	,	




























	Im	 Endeffekt	 ergibt	 sich	 ein	 Gleichungssystem	 zur	 Beschreibung	 der	Tellerfeder:	
ܯ்̈ݔ் + ்݀(ݔ் , ̇ݔ்) + ்݂ (ݔ்) = ܨ௉் + ܨோ் + ܨ஽் + ܨ஺் 	,	 (4.13)	mit	
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ܨ௉் = ቌܨ௣௧〈ଵ〉 ⋯ 0⋮ ⋱ ⋮0 ⋯ ܨ௣௧〈଺〉ቍ	,					ܨோ் = ቌ
ܨ௥௧
〈ଵ〉 ⋯ 0
⋮ ⋱ ⋮0 ⋯ ܨ௥௧〈଺〉ቍ	,	
ܨ஽் = ቌܨௗ௧〈ଵ〉 ⋯ 0⋮ ⋱ ⋮0 ⋯ ܨௗ௧〈଺〉ቍ	,					ܨ஺் = ቌ
ܨ௔௧
〈ଵ〉 ⋯ 0




〈ଵ〉 = ܿ௄൫ߙ௔ோ〈ଵ〉 − ߙ௔ோ〈଺〉൯ + ܿ௄൫ߙ௔ோ〈ଶ〉 − ߙ௔ோ〈ଵ〉൯	,	
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4.3.1.8 Ausrücklager	Unter	Ausrücklager	wird	 ein	Bauteil	 verstanden,	das	die	Betätigung	des	dre-henden	Kupplungssystems	mittels	der	nichtdrehenden	Komponente	des	Aus-rücksystems,	wie	zum	Beispiel	eines	Hydraulikzylinder	oder	eines	Betätigungs-hebel,	 ermöglicht.	 Dafür	 wird	 das	 Ausrücklager	 an	 der	 Führungseinheit	 des	Ausrücksystems	 befestigt,	 die	 die	 axiale	 Position	 der	 Tellerfederzungen	 be-stimmt.	Dabei	 ist	zu	beachten,	dass	das	Ausrücklager	sogar	 im	Fall	des	einge-rückten	Kupplungssystems	durch	eine	axiale	Kraft	vorbelastet	wird.	Um	ein	detailliertes	Modell	des	Wälzlagers	zu	erstellen,	müssen	verschiedene	Nichtlinearitäten	 berücksichtigt	 werden	 (Fritz,	 2011).	 Dies	 wird	 aber	 dazu	führen,	 dass	die	Komplexität	 des	Gesamtmodells	 und	 die	 Simulationszeit	 da-durch	signifikant	erhöht	werden.	Darüber	hinaus	ist	auch	in	Betracht	zu	ziehen,	dass	 die	 Nichtlinearitäten	 des	 Ausrücklagers	 zur	 Simulation	 verschiedener	dynamischer	Phänomene	im	Kupplungssystem,	unter	anderem	auch	des	Pedal-kribbelns	oder	des	Trennproblems,	eine	untergeordnete	Rolle	spielen.	Daraus	folgt,	 dass	 das	 Ausrücklager	 zunächst	 vereinfacht	 als	 Starrkörper	 simuliert	wird	und	nur	bei	Bedarf	ausführlich	beschrieben	wird:	












Aus	der	Gleichung	(4.14)	folgt,	dass	nur	die	Eingabewerte	des	Starrkörper,	wie	zum	Beispiel	eine	Masse,	und	die	Abmessungen	des	Ausrücklagers	vorgegeben	werden	müssen,	um	das	Modell	zu	parametrieren.	Alle	diese	Parameter	können	in	Zeichnungen	gefunden	werden.	4.3.1.9 Kontakt	mit	Abrollen	und	Reibung	Um	ein	Gesamtmodell	des	Kupplungssystems	zu	erstellen,	müssen	die	Submo-delle	der	einzelnen	Bauteile	miteinander	verbunden	werden.	Dafür	müssen	die	Schnittstellen	modelliert	werden,	die	Interaktionen	zwischen	unterschiedlichen	Bauteilen	 beschreiben.	 Ein	 Teil	 davon	 kann	 mit	 Hilfe	 vorgefertigter	 Simula-tionX-Elemente	abgebildet	werden.	Um	die	anderen	Schnittstellen	zu	simulie-ren,	 sind	 die	 neuen	 Compounds	 erforderlich,	 die	 im	 Rahmen	 dieser	 Arbeit	entwickelt	wurden.	Dazu	gehört	beispielsweise	die	Schnittstelle	zwischen	dem	Tellerfederkraftrand	und	dem	Deckel,	die	neben	einem	möglichen	Kontaktver-lust	noch	Abrollen	und	Gleiten	beschreiben	muss.	Es	 werden	 zweidimensionale	 Schnittstellen	 definiert.	 Die	 Kontakte	 finden	zwischen	zwei	Körpern	statt:	
· ein	Körper	ܵ	hat	eine	Kontaktebene	(siehe	Abbildung	4.15).	Dabei	ist	es	zu	beachten,	dass	die	Bewegungen	dieses	Körpers	mittels	der	drei	Freiheitsgrade,	nämlich	ݔௌ,ݕௌ,߮	(siehe	Abbildung	4.14	und	Abbildung	4.15),	vollständig	bestimmt	werden	können.	







⃗ݎௌ஼ = ݔௌ஼݁⃗௫ + ݕௌ஼݁⃗௬	,	 (4.15)	mit	



















	Zur	Berechnung	der	Tangential-	und	Normalkraft	 in	dieser	 Schnittstelle	 sind	die	Koordinaten	des	Zylinders	ܥ	 im	Koordinatensystem	ܵ,	nämlich	ݎௌ஼ௌ ,	erfor-derlich,	die	mit	Hilfe	der	Komponenten	ݎௌ஼ூ 	des	Vektors	 ⃗ݎௌ஼ 	festgestellt	werden	können:	
ݎௌ஼
ௌ = ܴିఝ	ݎௌ஼ூ 	,	 (4.16)	mit	
ݎௌ஼




















ݔோ = ߦௌ஼ + ݎ(ߠ − ߮)	,	
ݔே = ߟௌ஼ − (ݎ + ݏ)	.	 (4.17)	Wie	aus	(4.17)	hervorgeht,	ist	die	Durchdringung	ݔே	nur	von	der	Komponente	des	Vektors	⃗ݎௌ஼ 	in	normaler	Richtung	ߟௌ஼ 	und	der	Geometrie	der	beiden	Körper	abhängig.	Im	Gegensatz	dazu	hängt	der	Gleitweg	ݔோ	nicht	nur	von	der	Kompo-nente	des	Vektors	 ⃗ݎௌ஼ 	 in	tangentialer	Richtung	ߦௌ஼ ,	sondern	auch	den	Drehun-gen	der	Körper	ab.	Dies	lässt	sich	dadurch	erklären,	dass	das	Gleiten	einerseits	aufgrund	 einer	 Parallelverschiebung	 des	 Zylinders	 ܥ	 relativ	 zum	 Körper	 ܵ	entlang	 der	 ߦ-Achse	 (siehe	 Abbildung	 4.16,	 a)	 entstehen	 kann,	 andererseits	auch	durch	 eine	Rotation	des	Zylinders	ܥ	 relativ	 zum	Körper	ܵ	 (siehe	Abbil-dung	4.16,	b).	Daraus	ergibt	 sich,	dass	die	Summe	dieser	 zwei	unabhängigen	Relativbewegungen	 den	 Gleitweg	 in	 der	 Reibstelle	 bestimmt	 (siehe	Abbildung	4.16,	c).	Der	Gleitweg	und	die	Durchdringung	werden	direkt	in	einer	Reibstelle	bzw.	in	einem	 Anschlagelement	 vorgegeben.	 Dabei	 ist	 zu	 beachten,	 dass	 die	 beiden	obengenannten	 Elemente	 Grundbausteine	 der	 mechanischen	 Bibliothek	 von	SimulationX	sind.	Darauf	basierend	werden	die	Reibkraft	ܨோ	und	Kontaktkraft	







	Da	diese	Kräfte	einerseits	 im	Berührpunkt	wirken,	sich	andererseits	mit	dem	Körper	ܵ	drehen,	müssen	sie	nicht	nur	bezogen	auf	das	Koordinatensystem	 ܫ	umgerechnet	werden,	sondern	auch	 in	die	Bezugspunkte	der	Koordinatensys-teme	 ܥ	 und	 ܵ	 verschoben	 werden.	 Dabei	 müssen	 außer	 den	 Kräften	 noch	Momente	 berücksichtigt	 werden,	 um	 die	 beiden	 Körper	 korrekt	 zu	 belasten	(siehe	Abbildung	4.17,	rote	Pfeilen):	
ܨூ = ܴఝ	ܨௌ	,	
ܯ஼ = ݎܨோ	,	
ܯௌ = ݏܨோ − ߦௌ஼ܨே	,	 (4.18)	mit	

































Abbildung	4.15	dargestellt	wurden,	als	auch	Steifigkeiten	und	Dämpfungen	der	elastischen	Kontakt-	bzw.	Reibstellen.	Dabei	ist	in	Betracht	zu	ziehen,	dass	die	Werte	 der	 Steifigkeiten	 relativ	 hoch	 festgelegt	 werden	 müssen,	 um	 deren	Einflüsse	auf	das	statische	bzw.	dynamische	Verhalten	des	Kupplungssystems	zu	 reduzieren.	 Zur	 Ermittlung	 der	 Dämpfungskonstanten	 ܾ	 kann	 folgendes	Verhältnis	verwendet	werden:	
ܾ = 0,1ඥܿ݉ଵ	,	 (4.19)	wobei	݉ଵ	gleich	1	kg	ist,	und	unter	ܿ	die	Steifigkeit	der	Kontakt-	bzw.	Reibstel-len	verstanden	wird	(Dresig,	2006),	(ITI	GmbH,	2010).	Außerdem	müssen	noch	die	Reibkoeffizienten	eines	gleitenden	bzw.	haftenden	Zustands	der	Reibstelle	vorgegeben	werden,	die	mit	Hilfe	der	unterschiedlichen	statischen	Messungen	der	Kupplung	erfasst	werden	können.	4.3.1.10 Modellierung	der	Prüfstandanregung	Für	die	dynamischen	 Simulationen	des	Kupplungssystems	 ist	 es	 erforderlich,	das	Gesamtmodell	um	ein	Anregungsmodul	zu	erweitern.	Dafür	wird	ein	Ele-ment40	 eingesetzt,	 das	 in	 der	 Lage	 ist,	 das	 Kupplungssystem	 mit	 Hilfe	 einer	axialen	 sinusförmigen	Bewegung	ݔா 	kinematisch	 anzuregen	 (siehe	Abbildung	4.18,	Prüfstand):	
ݔா = ܽா(2ߨ݂)ଶ sin(߰)	,	 (4.20)	mit	
߰ = 2ߨ ൬ ஻݂ݐ + ா݂ − ஻݂2ݐ஽ ݐଶ൰	,	







wobei	 unter	 ܽா 	 eine	 vorgegebene	 konstante	 Beschleunigungsamplitude	 der	Anregung	verstanden	wird.	Dabei	 ist	auch	 zu	berücksichtigen,	dass	die	Anre-gungsfrequenz	 ݂	 während	 der	 Simulation	 geändert	 wird,	 um	 einen	 Anre-gungssweep	mit	einer	Startfrequenz	 ஻݂	und	einer	Endfrequenz	 ா݂ 	innerhalb	der	Sweepzeit	ݐ஽	zu	erzeugen.	Daraus	folgt,	dass	das	dadurch	erstellte	Anregungs-signal	die	gemessene	Anregung	(siehe	Abbildung	2.5)	nachbildet.	
4.3.2 Erstellung	des	MKS-Modells	des	Kupplungssystems	Anhand	der	entwickelten	Submodelle	der	einzelnen	Bauteile	und	deren	 Inter-aktionen	wird	ein	Gesamtmodell	erstellt	(siehe	Abbildung	4.18),	das	neben	dem	Kupplungssystem	 noch	 einen	 Teil	 des	 Ausrücksystems	 und	 den	 Prüfstand	simulieren	lässt.	Um	das	Modell	des	Kupplungssystems	zusammenzubauen,	werden	die	obenge-nannten	Submodelle	miteinander	gemäß	der	Konstruktion	verbunden.	Wie	aus	Abbildung	4.18	hervorgeht,	entsteht	dadurch	eine	Strukturansicht	des	Modells	in	SimulationX,	die	den	Strukturaufbau	des	Kupplungssystems	nachbildet.	Im	 Ergebnis	 des	 Zusammenbaus	 der	 Submodelle	 wird	 ein	 Gleichungssystem	erstellt,	das	 Simulationen	unterschiedlicher	Phänomene	 im	Kupplungssystem	ermöglicht:	






















































−ܨ஽ௌ(ݔ) − ܨ஻ௌ(ݔ) − ܨ௄ௌ(ݔ)
−ܨ஻௉(ݔ) − ܨ்௉(ݔ, ̇ݔ) − ܨ௄௉(ݔ)
ܥ஽ௌݔ஽ௌ − ܨௌ஽(ݔ) − ܨ஻஽(ݔ) − ܨ்஽(ݔ, ̇ݔ) − ܨோ஽(ݔ)
ோ݂஽(ݔோ஽) − ܨ஽ோ(ݔ) − ܨ்ோ(ݔ, ̇ݔ)











݂	 Spaltenmatrix	 der	 Kräfte	 in	 den	 elastischen	 Elementen	 und	Schnittstellen,	














4.4 Parametrisierung	und	Validierung	des	MKS-Modells	des	Kupplungssystems	Wie	 in	Kapitel	4.3	erwähnt	wurde,	benötigt	das	Modell	des	Kupplungssystems	Eingabewerte,	 die	 nur	 messtechnisch	 erfasst	 werden	 können.	 Dazu	 gehören	neben	den	Reibkoeffizienten	in	den	Interaktionen	zwischen	den	Bauteilen	und	den	 Dämpfungskonstanten	 der	 Komponenten	 noch	 die	 Parameter,	 die	 die	Asymmetrie	des	Kupplungssystems	beeinflussen.	Das	bedeutet,	dass	verschie-denartige	 statische	 und	 dynamische	 Messungen	 des	 Kupplungssystems	 zur	Parametrierung	 des	 Modells	 durchgeführt	 werden	 müssen.	 Dabei	 ist	 in	 Be-tracht	zu	ziehen,	dass	die	Ergebnisse	der	obengenannten	Messungen	auch	zur	Validierung	des	Modells	des	Kupplungssystems	eingesetzt	werden	können.	





	Die	 gemessene	Abhängigkeit	 ermöglicht	 vor	 allem	die	Anpresskraft	 in	 einem	neuen	 und	 einem	 verschlissenen	 Zustand	 des	 Kupplungssystems	 zu	 bestim-men,	 die	 eines	 der	 wichtigsten	 Funktionsmerkmale	 bei	 der	 Auslegung	 ist.	Außerdem	können	die	Reibkoeffizienten	der	drei	Reibstellen	im	Kupplungssys-tem	mit	Hilfe	dieser	Kennlinie	abgeschätzt	werden,	da	die	komplette	Hystere-seschleife	zur	Verfügung	steht.	Dazu	zählen	folgende	Reibstellen:	
· zwischen	dem	Tellerfederkraftrand	und	der	Anpressplatte,	
· zwischen	dem	Tellerfederkraftrand	und	der	Stützfeder,	
· zwischen	dem	Tellerfederkraftrand	und	dem	Deckel.	Zur	Ermittlung	des	Reibkoeffizienten	 in	der	Reibstelle	zwischen	den	Tellerfe-derzungen	 und	 dem	 Ausrücklager	 ist	 es	 erforderlich	 die	 Ergebnisse	 der	



























































Darüber	hinaus	werden	 statische	Messungen	 für	 eine	 erste	Nachprüfung	des	Modells	eingesetzt,	da	eine	genaue	Ermittlung	des	Betriebspunkts	zur	Untersu-chung	 der	 Dynamik	 des	 Kupplungssystems	 bzw.	 dynamischer	 Phänomene	gewährleistet	 werden	 muss.	 Das	 bedeutet,	 dass	 die	 statischen	 Verläufe	 des	Kupplungssystems	 mit	 Hilfe	 des	 erstellten	 MKS-Modells	 abgebildet	 werden	müssen.	 Dies	 fordert	 wiederum	 einerseits	 eine	 hinreichend	 exakte	 Beschrei-bung	 der	 Nichtlinearitäten	 des	 Kupplungssystems,	 anderseits	 auch	 eine	 ent-sprechende	Güte	des	vorgegebenen	Datensatzes.	Beruhend	auf	dem	 in	Abbil-dung	4.20	dargestellten	Vergleich	zwischen	den	Berechnungs-	und	Messergeb-nissen	kann	das	MKS-Modell	des	Kupplungssystems	für	statische	Simulationen	validiert	werden.	Dabei	 ist	zu	berücksichtigen,	dass	eine	relativ	große	Abwei-chung	 der	 berechneten	 Ausrückkraft	 im	 Bereich	 des	 Maximums	 dadurch	 er-klärt	werden	kann,	dass	die	Momenten-Winkel-Kennlinie	des	Tellerfederkraft-randes	vom	Belastungstyp	abhängig	ist	(Sundararajan,	2013).	



































· Die	erste	Eigenfrequenz	des	Systems	liegt	im	eingekuppelten	Zustand	bei	350	Hz,	im	ausgekuppelten	Zustand	bei	215	Hz.	Dies	lässt	sich	da-durch	 erklären,	 dass	 das	 eingekuppelte	 Kupplungssystem	 deutlich	steifer	 ist,	 da	 die	 Anpressplatte	 zwischen	 der	 Tellerfeder	 und	 der	Kupplungsscheibe	eingespannt	wird.	
· Die	Beschleunigungsamplitude	der	Anpressplatte	 im	eingekuppelten	Zustand	ist	größer	als	im	ausgekuppelten.	
· Obwohl	eine	Rückwirkung	der	Schwingungen	der	Komponenten	des	Kupplungssystems	 auf	 die	 Bewegungen	 des	 Prüfstandes	 in	 beiden	Fällen	zu	erkennen	ist,	weicht	die	Beschleunigungsamplitude	der	An-regung	bei	der	Messung	des	ausgekuppelten	Kupplungssystems	stär-ker	von	der	vorgegebenen	Beschleunigung	von	2	m/s²	ab.	Die	Ursa-che	dafür	besteht	in	Stoß-Schwingungen	der	Anpressplatte,	die	infol-ge	des	Kontaktverlustes	zwischen	Anpressplatte	und	Tellerfeder	 im	ausgekuppelten	Kupplungssystem	schon	unter	Anregung	mit	kleiner	Amplitude	hervorgerufen	werden.	Um	eine	ausreichende	Übereistimmung	der	Simulations-	und	Messergebnisse	zu	 erzielen,	 werden	 die	 Dämpfungskonstanten	 fein	 justiert.	 Dabei	 ist	 in	 Be-tracht	zu	ziehen,	dass	nur	ein	Satz	von	Dämpfungsparametern	 festgelegt	wer-den	 darf,	 der	 für	 Simulationen	 verschiedener	 dynamischer	 Phänomene	 im	Modell	vorgegeben	wird.	Aus	 dem	 Vergleich	 der	 berechneten	 und	 gemessenen	 Kennlinien	 folgt,	 dass	dieses	MKS-Modell	auch	für	die	dynamischen	Simulationen	des	Kupplungssys-tems	eingesetzt	werden	darf.	
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4.5 Ergebnisse	und	deren	Analyse	Die	numerische	Untersuchung	des	Trennproblems	beinhaltet	mehrere	Schritte.	Zunächst	 wird	 das	 dynamische	 Verhalten	 des	 Kupplungssystems	 mit	 dem	Trennproblem,	das	 in	Kapitel	2.2	dargestellt	 ist,	mittels	des	entwickelten	3D-MKS-Modells	 abgebildet	 und	 analysiert.	 Dann	 können	 unterschiedliche	 Lö-sungsansätze	 geprüft	 werden,	 um	 die	 möglichen	 Abhilfemaßnahmen	 zu	identifizieren.	
4.5.1 Untersuchung	des	symmetrischen	Kupplungssystems	Obwohl	 alle	 gefertigten	 Kupplungssysteme	 toleranzbehaftet	 sind,	 wird	 eine	Simulation	 eines	 nominalen	 Zusammenbaus	 durchgeführt,	 der	 das	 Verhalten	eines	absolut	 symmetrischen	Systems	nachbildet.	Dabei	 ist	 zu	beachten,	dass	das	MKS-Modell	des	Kupplungssystems	standardmäßig	mittels	des	nominalen	Datensatzes	parametriert	wird.	Das	bedeutet:	
· alle	Bauteile	sind	nominal	und	ohne	Versätze	beschrieben,	
· alle	Feder	bzw.	Federsegmente	sind	gleichmäßig	in	Umfangsrichtung	verteilt.	Da	das	Kupplungssystem	 im	ausgekuppelten	Zustand	gemessen	wurde,	 ist	es	erforderlich,	die	Position	des	Ausrücklagers	der	Prüfstandmessung	festzulegen.	Anschließend	 wird	 das	 Kupplungssystem	 durch	 einen	 axialen	 sinusförmigen	Sweep	mit	einer	konstanten	Beschleunigungsamplitude	von	10	m/s²	angeregt	(siehe	Abbildung	4.22).	Wie	aus	Abbildung	4.22	hervorgeht,	verfügt	der	absolut	symmetrische	Zusam-menbau	 im	Unterschied	 zum	gemessenen	Kupplungssystem	 (siehe	Abbildung	2.8)	unter	obengenannten	Randbedingungen	nur	über	einen	Frequenzbereich	mit	großer	Amplitude	der	axialen	Beschleunigung	der	Anpressplatte,	der	sich	zwischen	230	Hz	und	265	Hz	befindet	und	mehrere	 lokale	Maxima	 aufweist.	
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	Zusammengefasst	 bedeutet	 dies,	 dass	 das	 MKS-Modell	 mit	 dem	 nominalen	symmetrischen	Datensatz	nicht	 in	der	Lage	 ist,	die	drei	 gemessenen	Maxima	abzubilden.	













4.5.2 Untersuchung	des	Einflusses	der	Asymmetrie	auf	die	Dynamik	des	Kupplungssystems	Da	das	berechnete	dynamische	Verhalten	des	 symmetrischen	Zusammenbaus	stark	 vom	 Ergebnis	 der	 Prüfstandmessung	 abweicht,	 wird	 das	 MKS-Modell	durch	Berücksichtigung	verschiedener	Asymmetriequellen	des	Kupplungssys-tems	erweitert.	Zunächst	 wird	 ein	 Achs-	 bzw.	 Winkelversatz	 der	 Tellerfeder	 ins	 Modell	 des	Kupplungssystems	eingebaut.	Dafür	werden	die	Momenten-Winkel-Kennlinien	der	 Segmente	 des	 Tellerfederkraftrandes	 dermaßen	 bestimmt,	 den	 maximal	erlaubten	Versatz	der	Tellerfeder	zu	beschreiben.	Das	führt	dazu,	dass	Segmen-te	 des	 Tellerfederkraftrandes	 unterschiedlich	 belastet	 und	 verformt	 werden.	Daraus	 folgt,	dass	die	benachbarten	Bauteile	nicht	nur	 in	Axial-,	sondern	auch	in	Kipprichtung	beansprucht	werden.	Um	die	Kippbelastungen	und	dadurch	die	Asymmetrie	des	Kupplungssystems	zu	 bewerten,	 können	 die	 Kräfte	 in	 allen	 Kontaktstellen	 zwischen	 Tellerfeder	und	Anpressplatte	ausgewertet	werden.	 In	Abbildung	4.23	sind	die	Frequenz-abhängigkeiten	 dieser	 Kontaktkräfte	 dargestellt,	 wobei	 Folgendes	 zu	erkennen	ist:	
· Die	Kräfte	in	den	Kontaktstellen	sind	vergleichbar,	obwohl	ein	maxi-maler	Versatz	der	Tellerfeder	mit	Hilfe	des	modifizierten	Datensatzes	modelliert	wird.	






















































	Wie	aus	der	Abbildung	4.25	hervorgeht,	 zeigen	die	drei	Punkte	der	Anpress-platte	 verschiedene	 Bewegungsverläufe,	 die	 auf	 einen	 Schiefabhub	 der	 An-pressplatte	hindeutet.	Das	bedeutet,	dass	die	Anpressplatte	im	ausgekuppelten	Zustand	des	Kupplungssystems	verkippt	wird.	





















43	Das	Kupplungssystem	 ist	vollständig	 ausgerückt.	Anregung	 ist	 sinusförmig	mit	der	konstanten	Beschleunigungsamplitude	gleich	10	m/s².	













Anpressplatte	stark	nichtlinear	 ist.	Einerseits	 folgt	dies	sich	aus	den	Amplitu-dengängen	 der	 Beschleunigung	 der	 Anpressplatte	 (siehe	 Abbildung	 4.26,	schwarze	und	rote	Kennlinien),	die	eine	sehr	große	Steigung	der	Kennlinien	vor	dem	 Maximum	 aufweisen.	 Andererseits	 folgt	 es	 aus	 der	 Abhängigkeit	 der	Amplitudengänge	von	der	Richtung	der	Frequenzänderung:	
· Im	Fall	der	Simulation	mit	aufsteigender	Anregungsfrequenz	liegt	das	Maximum	 der	 Beschleunigungsamplitude	 der	 Anpressplatte,	 das	gleich	145	m/s²	ist,	bei	200	Hz.	
· Das	 Maximum,	 das	 der	 Simulation	 mit	 absteigender	 Anregungsfre-quenz	 entspricht,	 ist	 gleich	 175	m/s²	 und	 befindet	 sich	 im	Bereich	von	165	Hz.	Dabei	ist	in	Betracht	zu	ziehen,	dass	die	obengenannte	Abhängigkeit	das	Ergeb-nis	 der	 analytischen	 Untersuchung	 der	 Dynamik	 des	 vorgespannten	 Systems	qualitativ	nachbildet	(siehe	Kapitel	3.1,	Abbildung	3.4).	Außerdem	 ist	zu	beachten,	dass	die	Frequenz	des	Maximums	der	Beschleuni-gungsamplituden	der	Anpressplatte	im	Fall	einer	Simulation	mit	aufsteigender	Anregungsfrequenz	mit	dem	zweiten	gemessenen	Maximum	(siehe	Abbildung	2.8)	übereinstimmt.	Da	 die	 Übereinstimmung	 zwischen	 den	 Simulations-	 (siehe	 Abbildung	 4.26,	schwarze	 Kennlinie)	 und	 Messergebissen	 (siehe	 Abbildung	 2.8)	 noch	 nicht	ausreichend	 ist,	 werden	 weitere	 Asymmetriequellen	 des	 Kupplungssystems	modelliert.	Darunter	werden	die	Herstellungstoleranzen	der	Anpressplatte,	des	Deckels	und	der	Blattfedern	verstanden,	die	sowohl	die	Vorspannung	als	auch	die	 Steifigkeit	 der	 Blattfederpakete	 beeinflussen.	 Darüber	 hinaus	 muss	 noch	berücksichtigt	werden,	dass	die	Blattfedern	mit	den	benachbarten	Komponen-ten	vernieten	werden.	Dies	 führt	zu	einer	zusätzlichen	Streuung	der	Vorspan-nungen	der	Blattfedern	im	Kupplungssystem.	
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	Wie	aus	den	Simulationsergebnissen	hervorgeht	(siehe	Abbildung	4.29),	weist	das	 Kupplungssystem	 mit	 den	 Abhubbügeln	 nur	 einen	 relativ	 schmalen	 Fre-quenzbereich	mit	großer	Beschleunigungsamplitude	auf,	der	deutlich	über	200	Hz	 liegt.	 Die	 Beschleunigungsamplituden	 der	 Anpressplatte	 im	 relevanten	Frequenzbereich	sind	relativ	klein.	Dies	deutet	darauf	hin,	dass	das	Trennprob-lem	im	Fahrzeug	mit	diesem	Kupplungssystem	nicht	zu	erwarten	ist.	

































· sowohl	 Simulations-	 als	 auch	 Messergebnisse	 über	 mehrere	 lokale	Beschleunigungsmaxima,	unter	anderem	bei	160	Hz,	200	Hz	und	260	Hz,	verfügen.	
· nicht	nur	die	Frequenzen	sondern	auch	die	Beschleunigungsamplitu-den	der	obengenannten	lokalen	Maxima	der	berechneten	und	gemes-senen	Abhängigkeiten	miteinander	übereinstimmen.	
· die	berechneten	und	 gemessenen	Amplitudengänge	der	 axialen	Be-schleunigung	der	Anpressplatte	in	der	Nähe	von	185	Hz	und	210	Hz	voneinander	 abweichen.	 Dies	 lässt	 sich	 dadurch	 erklären,	 dass	 die	Verläufe	 dieser	 Abhängigkeiten	 einerseits	 von	 der	 Asymmetrie	 des	Kupplungssystems	andererseits	von	der	 tatsächlichen	Anregung	ab-hängig	sind.	 In	Abbildung	4.30	 ist	zu	erkennen,	dass	die	gemessene	Beschleunigungsamplitude	der	Anregung	nicht	immer	gleich	10	m/s²	ist,	sondern	 im	Bereich	von	6	m/s²	bis	20	m/s²	streut	und	dadurch	das	dynamische	Verhalten	der	Anpressplatte	stark	beeinflusst	(siehe	Kapitel	2.2).	


























· nicht	nur	die	Frequenz,	 sondern	auch	die	Amplitude	des	mittels	Si-mulation	 ermittelten	 Maximums	 der	 Anpressplattenbeschleunigung	mit	 den	 entsprechenden	 Messwerten	 übereinstimmt	 (siehe	 Abbil-dung	4.31,	schwarze	und	rote	Kennlinien	bei	275	Hz).	
· die	berechneten	und	 gemessenen	Amplitudengänge	der	 axialen	Be-schleunigung	der	Anpressplatte	im	Bereich	bis	425	Hz,	ausgenommen	den	Frequenzbereich	 von	240	Hz	bis	265	Hz,	miteinander	überein-stimmen	(siehe	Abbildung	4.31,	schwarze	und	rote	Kennlinien).	
· die	Simulations-	und	Messergebnisse	im	Frequenzbereich	von	240	Hz	bis	265	Hz	voneinander	abweichen.	Die	Ursache	dafür	besteht	in	der	Anregung	 während	 des	 Versuchsvorgangs,	 deren	 Beschleunigungs-amplitude	nicht	wie	vorgegeben	gleich	10	m/s²	war,	sondern	sich	im	Bereich	zwischen	5	m/s²	und	13	m/s²	geändert	hat.	Zusammengefasst	folgt	aus	den	beiden	Vergleichen,	dass	die	Simulationsergeb-nisse	 und	 Messergebnisse	 im	 relevanten	 Frequenzbereich	 im	 Wesentlichen	miteinander	übereinstimmen.	Dadurch	wird	das	MKS-Modell	zur	numerischen	Untersuchung	 der	 Dynamik	 des	 Kupplungssystems,	 unter	 anderem	 auch	 zur	Abbildung	des	Trennproblems,	validiert.	
4.7 Diskussion	und	Zusammenfassung	Das	3D-MKS-Modell	des	Kupplungssystems	wurde	auf	Basis	der	entwickelten	Submodelle	der	Bauteile	und	deren	Interaktionen	aufgebaut.	Dieses	Modell	 ist	in	der	Lage,	sowohl	das	statische	als	auch	das	dynamische	Verhalten	des	Kupp-lungssystems	 unter	 Berücksichtigung	 aller	 signifikanten	 Nichtlinearitäten	 zu	simulieren.	Dabei	 ist	zu	beachten,	dass	nicht	nur	das	nominale	symmetrische	
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Kupplungssystem	mittels	des	Modells	abgebildet	werden	kann,	 sondern	auch	die	Einflüsse	verschiedener	Asymmetriequellen	untersucht	werden	können.	In	 Kapitel	 4.5	 wurde	 nachgewissen,	 dass	 die	 Asymmetrie	 des	 Kupplungssys-tems	das	komplexe	dynamische	Verhalten	der	Anpressplatte	erklären	lässt,	das	neben	axialen	Bewegungen	zusätzlich	ausgeprägtes	Kippen,	sogar	im	Fall	einer	rein	 axialen	 Anregung	 aufweist.	 Dabei	 können	 Stoß-Schwingungen	 der	 An-pressplatte	 mit	 großer	 Amplitude	 im	 relevanten	 Frequenzbereich	 entstehen,	die	 zum	Trennproblem	 im	Fahrzeug	 führen	 können.	Außerdem	wurde	durch	den	Einsatz	der	Abhubbügel	bewiesen,	dass	die	Entstehung	des	Trennproblems	durch	eine	Reduktion	der	Asymmetrie	und	Erhöhung	der	Vorspannkraft	in	der	Kontaktstelle	 zwischen	 Tellerfeder	 und	 Anpressplatte	 im	 Kupplungssystem	vermieden	werden	kann.	Darüber	hinaus	wurden	die	Modelle	mit	und	ohne	Abhubbügel	mit	Hilfe	von	Messungen	am	Shaker	für	dynamische	Simulationen	validiert.	
		
5 Simulation	anderer	dynamischer	Phänomene	
Aus	den	in	Kapitel	4.1	angeführten	Anforderungen	folgt,	dass	ein	ausführliches	3D-Modell	des	Kupplungssystems	 im	Rahmen	dieser	Arbeit	entwickelt	wurde,	das	zur	Simulation	verschiedener	dynamischer	Phänomene	eingesetzt	werden	kann.	 Als	 Beispiel	 dafür	 dienen	 die	 Simulationen	 des	 Trennproblems,	 die	 in	Kapitel	4.5	dargestellt	wurden.	Dieses	Kapitel	widmet	sich	den	numerischen	Untersuchungen	zweier	weiterer	dynamischer	Phänomene,	 die	mit	Hilfe	des	 obengenannten	Modells	 durchge-führt	wurden,	nämlich	Getrieberasseln	beim	Schalten45	(siehe	Kapitel	5.1)	und	Pedalkribbeln46	(siehe	Kapitel	5.2)	
5.1 Getrieberasseln	beim	Schalten	5.1.1 Definition	und	Entstehungsmechanismus	Wie	 in	Kapitel	 1.3.3	 erwähnt	wurde,	wird	 unter	Getrieberasseln	 ein	 unange-nehmes	 Geräusch	 verstanden	 (siehe	 Abbildung	 5.1),	 das	 durch	 die	 Stöße	 im	Kontakt	der	Zahnräder	 im	Getriebe	hervorgerufen	wird	und	durch	die	 Fahr-zeugkarosserie	 in	 den	 Fahrgastraum	 weitergeleitet	 wird.	 Daraus	 folgt,	 dass	
																																																																		
	
45	Das	Getrieberasseln	beim	Schalten	wurde	in	Zusammenarbeit	mit	Herrn	Prof.	Dr.-Ing.	Fidlin	und	Dipl.	Ing.	Klünder	untersucht	(Tikhomolov,	Klünder,	&	Fidlin,	2011).	46	Das	Pedalkribbeln	wurde	in	Zusammenarbeit	mit	Herrn	Prof.	Dr.-Ing.	Fidlin,	Dr.-Ing.	Ineichen,	Dr.	tech.	 Nauk	 Kremer	 und	 Dipl.	 Ing.	 Klünder	 untersucht	 (Fidlin,	 Ineichen,	 Kremer,	 Klünder,	 &	Tikhomolov,	2009).	
Simulation	anderer	dynamischer	Phänomene	
162	




axialer	Wegder	KW axiale	Kraftder	KSB Kupplungs-moment Rasseln-geräusch
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die	Statik	und	dadurch	der	Mittelwert	der	Anpresskraft	als	auch	die	Dynamik	des	Kupplungssystems	und	dementsprechend	die	Ungleich-förmigkeit	der	 axialen	Kraft	 in	der	Kupplungsscheibe	 von	der	 Lage	des	Ausrücklagers	abhängig	sind.	


























































5.2 Pedalkribbeln	5.2.1 Definition	und	Entstehungsmechanismus	Unter	 Pedalkribbeln	 werden	 spürbare	 niederfrequente	 Schwingungen	 des	Kupplungspedals	verstanden,	die	den	Fahrkomfort	vor	allem	bei	leicht	betätig-tem	Pedal	verschlechtern.	Dabei	ist	zu	berücksichtigen,	dass	das	Pedalkribbeln,	wie	 mehrere	 andere	 dynamische	 Phänomene	 im	 Antriebstrang,	 infolge	 der	Anregung	seitens	des	Verbrennungsmotors	hervorgerufen	wird.	Das	bedeutet,	dass	 unterschiedliche	 Systeme	 der	 Strecke	 Verbrennungsmotor-Fahrerfuß	 in	dessen	Entstehung	beteiligt	sind.	Dazu	gehören:	
· das	Kupplungssystem,	
· das	Ausrücksystem.	Diese	Baugruppe	besteht	 in	der	Regel	aus	zwei	hydraulischen	 Zylindern,	 nämlich	 Geberzylinder	 und	 Nehmerzylin-der,	die	mittels	einer	Leitung	miteinander	verbunden	sind.	Da	die	Zy-linder	unterschiedlichen	sind,	wird	die	Betätigungskraft	mit	Hilfe	des	Ausrücksystems	übersetzt.	Außerdem	kann	das	Ausrücksystem	noch	spezielle	 Komponenten	 beinhalten,	 die	 zur	 Reduktion	 der	 Schwin-gungen	innerhalb	des	Systems	eingebaut	werden	können.	Als	Beispiel	dafür	kann	ein	sogenannter	Kribbelfilter	oder	eine	Dämpferdose	die-nen	(Kirchner,	2007).	
· das	Kupplungspedal.	Dieses	Bauteil	 ist	ein	Hebel,	dessen	Hauptfunk-tion	 in	der	Erhöhung	und	Übertragung	der	Fahrerkraft	vom	Fahrer-fuß	bis	zum	Ausrücksystem	besteht.	Das	Kupplungssystem	 ist	mit	dem	Verbrennungsmotor	 verbunden.	Das	 führt	dazu,	dass	Schwingungen	der	Kurbelwelle	Vibrationen	der	Komponenten	des	Kupplungssystems,	 unter	 anderem	 auch	 des	 Schwungrades	 (siehe	 Abbildung	5.5),	der	Anpressplatte	und	den	Tellerfederzungen	verursachen.	Da	die	Teller-federzungen	 das	 Ausrücklager	 und	 dadurch	 den	 Nehmerzylinder	
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dieses	Modell	vollständig	zu	parametrieren,	wurden	verschiedene	Messungen	einzelner	Komponenten	und	Baugruppen	durchgeführt.	Dazu	zählen	beispiels-weise	 statische	 Messungen	 der	 Bauteile	 des	 Kupplungssystems	 und	 dynami-sche	Messungen	der	hydraulischen	Einheiten	des	Ausrücksystems.	Die	Simulationen	der	Pedalschwingungen	können	mit	unterschiedlichen	Anre-gungsprofilen	erfolgen.	Dazu	gehören	sowohl	sinusförmige	bzw.	impulsförmige	Verschiebungen,	 die	 zur	 die	 Abbildung	 der	 Prüfstandmessungen	 verwendet	werden	können,	als	auch	Bewegungen	der	Kurbelwelle,	die	zur	Simulation	der	Fahrzeugmessungen	erforderlich	sind.	Dabei	ist	in	Betracht	zu	ziehen,	dass	die	Bewegungen	 der	 Kurbelwelle	 sowohl	 messtechnisch	 (siehe	 Kapitel	 2.1)	 als	auch	 numerisch	 (Fidlin,	 Ineichen,	 Kremer,	 Klünder,	 &	 Tikhomolov,	 2009)	erfasst	werden	können.	Da	das	dynamische	Verhalten	des	Kupplungssystems	vom	Ausrückweg	abhän-gig	ist,	müssen	die	Schwingungen	des	Kupplungspedals	in	definierten	Betriebs-punkten	bzw.	Fahrsituationen	ermittelt	werden.	Dafür	muss	das	Pedal	gemäß	der	Spezifikation	betätigt	werden,	wobei	der	Betätigungsvorgang	mittels	eines	Teilmodells	des	Fahrerfußes	durchgeführt	wird.	Hierzu	 ist	zu	bemerken,	dass	die	 Parametrierung	 des	 obengenannten	 Teilmodells	 mit	 Hilfe	 des	 Vergleichs	der	 Simulations-und	 Messergebnisse	 durchgeführt	 wurde	 (siehe	Abbildung	5.7).	In	Abbildung	5.6	ist	das	Ergebnis	der	Simulation,	nämlich	die	Abhängigkeit	der	Beschleunigungsamplitude	 des	 Kupplungspedals	 von	 der	 Zeit,	 für	 eine	 Fahr-zeuganregung	dargestellt.	Um	den	Fahrkomfort	bei	der	Betätigung	des	Kupp-lungspedals	 auf	 Basis	 dieser	 Abhängigkeit	 zu	 benoten,	 muss	 die	 Kennlinie	ausgewertet	werden.	Zu	diesem	Zweck	kann	beispielsweise	die	VDI-Norm	2057	eingesetzt	werden	(Verein	Deutscher	Ingenieure,	2002).	
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Schwungrades	 am	 Schwingtisch	befestigt.	Das	Ausrücksystem	und	das	Kupp-lungspedal	wurden	mit	Hilfe	 einer	 speziellen	Vorrichtung	 am	unbeweglichen	Teil	des	Prüfstandes	montiert.	Das	 führt	dazu,	dass	die	Randbedingungen	der	Prüfstandmessungen	 von	 den	 Fahrzeugmessungen	 abweichen,	 da	 die	 beiden	Systeme	im	Fahrzeug	durch	die	Karosserie	bzw.	das	Getriebegehäuse	zusätzlich	angeregt	werden	können.	Hierbei	ist	zu	bemerken,	dass	dieser	Unterschied	der	Randbedingungen	 eine	 untergeordnete	 Rolle	 für	 die	 Untersuchung	 spielt,	 da	diese	 zusätzlichen	 Anregungsquellen	 kaum	 Auswirkungen	 auf	 das	Pedalkrib-beln	haben.	Da	 verschiedene	Kennwerte	 zur	Validierung	 des	Modells	 des	Gesamtsystems	erfasst	 werden	 müssen,	 wurden	 mehrere	 Sensoren	 ins	 untersuchte	 System	eingebaut,	nämlich:	
· im	Kupplungssystem:	Beschleunigungssensoren	am	Schwungrad	und	an	der	Anpressplatte,	
· im	 Ausrücksystem:	 Beschleunigungssensoren	 am	 Ausrücklager,	Drucksensoren	im	Nehmerzylinder	und	im	Geberzylinder,	











































Wie	aus	den	Kennlinien	hervorgeht	steigt	die	Amplitude	der	Druckschwingun-gen	 im	Nehmerzylinder	 im	Frequenzbereich	von	50	Hz	bis	70	Hz	relativ	stark	(siehe	Abbildung	5.7	(b)),	obwohl	das	Schwungrad	mit	annähernd	konstanter	Wegamplitude	 oszilliert	 (siehe	Abbildung	5.7	 (a)).	Die	Ursache	dafür	besteht	darin,	 dass	 eine	 Resonanz	 des	 hydraulischen	 Teils	 des	 Ausrücksystems	 zwi-schen	 50	 Hz	 und	 70	 Hz	 vorhanden	 ist.	 Das	 führt	 dazu,	 dass	 die	 Beschleuni-gungsamplitude	der	Pedalschwingungen	in	diesem	Bereich	auch	stark	zunimmt	(siehe	Abbildung	5.7	(c)).	Die	Analyse	des	Vergleichs	der	Simulations-und	Messergebnisse	zeigt	eine	gute	Korrelation	 im	 gesamten	 Frequenzbereich.	 Dies	 deutet	 darauf	 hin,	 dass	 das	Modell	des	Kupplungssystems	als	ein	Baustein	verwendet	werden	darf,	um	die	dynamischen	Phänomene	im	Gesamtsystem	zu	simulieren.	
5.3 Diskussion	und	Zusammenfassung	Das	im	Rahmen	dieser	Arbeit	entwickelte	Modell	des	Kupplungssystems	wurde	zur	Analyse	des	Getrieberasselns	beim	Schalten	und	des	Pedalkribbelns	einge-setzt.	Dabei	hat	sich	herausgestellt,	dass	dieses	Modell	mit	den	Modellen	ande-rer	 Komponenten	 des	 Fahrzeugs,	 wie	 zum	 Beispiel	 des	 Ausrücksystems,	 für	Simulationen	 des	 Verhaltens	 des	 Gesamtsystems	 verbunden	 werden	 kann.	Dadurch	 können	 unterschiedliche	 dynamische	 Phänomene	 im	 Kupplungssys-tem	 und	 benachbarten	 Baugruppen	 unter	 Berücksichtigung	 möglicher	 Rück-wirkungen	betrachtet	werden.	Darüber	 hinaus	 wurden	 Simulationen	 und	 Messungen	 mit	 verschiedenen	Anregungssignalen	durchgeführt,	nämlich:	
· am	Prüfstand	mit	sinusförmigem	Sweep	(siehe	Abbildung	5.7),	
· im	 Fahrzeug	 mit	 der	 Anregung	 des	 Verbrennungsmotors	 (siehe	Abbildung	5.4).	
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Das	Kupplungssystem	weist	eine	Mannigfaltigkeit	dynamischer	Phänomene	auf,	die	sehr	komplex	sind.	Die	Ursache	dafür	besteht	darin,	dass	das	Kupplungssys-tem	 unterschiedliche	 nichtlineare	Komponenten	 beinhaltet,	die	 auf	 eine	 sehr	komplexe	Art	und	Weise	miteinander	 interagieren.	Unter	nichtlinearen	Kom-ponenten	 können	 beispielsweise	 die	 Tellerfeder	 oder	 die	 Kupplungsscheibe	verstanden	 werden,	 die	 deutliche	 nichtlineare	 Kraft-Verformungs-Abhängigkeiten	aufweisen.	Zu	den	komplizierten	Interaktionen	der	Komponen-ten	gehört	unter	anderem	der	Kontakt	zwischen	Tellerfeder	und	Anpressplatte,	in	dem	nicht	nur	Kontaktverlust	möglich	ist,	sondern	auch	Abrollen	mit	Gleiten	stattfindet.	Dynamische	 Phänomene	 können	 das	 Fahrverhalten	 eines	 Fahrzeugs	 unter-schiedlich	 beeinträchtigen.	 Eine	 Gruppe	 dynamischer	 Phänomene	 kann	 den	Fahrkomfort	 stark	 beeinflussen.	 Darauf	 beziehen	 sich	 unter	 anderem	 das	Getrieberasseln	 (Tikhomolov,	Klünder,	&	Fidlin,	2011)	und	das	Pedalkribbeln	(Fidlin,	 Ineichen,	Kremer,	Klünder,	 &	Tikhomolov,	 2009).	Die	 andere	Gruppe	dynamischer	 Probleme	 kann	 zum	 Versagen	 einzelner	 Funktionen	 des	 Kupp-lungssystems	 führen.	 Ein	 bezeichnendes	 Beispiel	 dafür	 ist	 das	 dynamische	Trennproblem,	das	nichts	anderes	als	die	Mitnahme	der	Kupplungsscheibe	bei	vollständig	 ausgerückter	 Kupplung	 unter	 dem	 Einfluss	 der	 Anregung	 des	Verbrennungsmotors	bedeutet.	Um	das	Trennproblem	zu	untersuchen,	werden	einerseits	Messungen	durchge-führt,	die	zur	Validierung	der	Modelle	verwendet	werden	können.	Andererseits	werden	 analytische	 Methoden	 eingesetzt,	 die	 zur	 Betrachtung	 von	 Stoß-Schwingungen	der	Komponenten	des	Kupplungssystems	 angewendet	werden	können.	Dafür	werden	 zwei	Verfahren	eingesetzt:	Die	Methode	der	harmoni-
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schen	 Balance,	 um	 das	 Verhalten	 des	 Kupplungssystems	 unter	 Berücksichti-gung	von	Reibung,	Dämpfung	und	Kontaktverlust	näherungsweise	zu	untersu-chen,	und	die	Anstückelungsmethode,	um	periodische	Bewegungen	der	Kom-ponenten	 des	 Kupplungssystems	 und	 deren	 Stabilität	 zu	 analysieren.	 Die	Ergebnisse	der	analytischen	Untersuchungen	werden	mit	den	Versuchsergeb-nissen	 verglichen,	 um	 den	 Gültigkeitsbereich	 der	 gewählten	 Methoden	 und	Modelle	zu	bestimmen.	Außerdem	wird	 ein	3D-MKS-Modell	des	Kupplungssystems	 erstellt,	das	nicht	nur	alle	zur	Simulation	des	nominalen	Verhaltens	nötige	nichtlineare	Elemente	beinhaltet,	 sondern	 auch	 den	 Einfluss	 von	 Asymmetrie	 auf	 die	 Dynamik	 des	Kupplungssystems	ermitteln	lässt.	Mit	Hilfe	dieses	Modells	wird	einerseits	das	Trennproblem	analysiert,	andererseits	eine	mögliche	Abhilfemaßnahme	unter-sucht.	Dafür	werden	Simulationen	und	Messungen	durchgeführt,	um	zu	zeigen,	wie	sich	das	Verhalten	des	Kupplungssystems	ändert,	und	was	hilft,	das	Trenn-problem	 im	Fahrzeug	zu	vermeiden.	Anschließend	werden	die	Simulationser-gebnisse	mit	den	Versuchsergebnissen	 verglichen,	um	das	Modell	 sowohl	 für	statische	 als	auch	 für	dynamische	Untersuchungen	der	Kupplungssysteme	 zu	validieren.	Darüber	hinaus	wird	das	3D-MKS-Modell	des	Kupplungssystems	 zur	numeri-schen	 Untersuchung	 des	 Getrieberasselns	 beim	 Schalten	 und	 des	 Pedalkrib-belns	 eingesetzt.	 Zu	 diesem	 Zweck	 werden	 zunächst	 die	 Entstehungsmecha-nismen	der	obengenannten	dynamischen	Phänomene	 im	Fahrzeug	mit	daraus	abgeleiteten	 möglichen	 Abhilfemaßnahmen	 erklärt.	 Dann	 werden	 Modelle,	Randbedingungen	und	Ergebnisse	der	Simulationen	erläutert,	die	 zur	Bewer-tung	des	dynamischen	Verhaltens	des	Kupplungssystems	bzw.	zur	Bewertung	der	Einflüsse	der	Abhilfemaßnahme	verwendet	werden	können.	Abschließend	werden	 die	 Simulationsergebnisse	 im	 Vergleich	 zu	 den	 Versuchsergebnissen	dargestellt,	um	nachzuweisen,	dass	dieses	Modell	 für	 Simulationen	mehrerer	dynamischer	 Phänomene	 in	 unterschiedlichen	 Zuständen	 des	
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· Kontakt	zwischen	dem	Ausrücklager	und	der	Tellerfeder.	Je	nach	Konstruktion	des	Kupplungssystems	kommen	weitere	Kontakte	dazu.	Die	Abbildung	dieser	Kontakte	eröffnet	die	Möglichkeit	nicht	nur	die	statische	Hysterese	der	Kennlinien	des	Kupplungssystems	zu	beschreiben,	sondern	auch	quantitative	 Voraussagen	 über	 Schwingungsamplituden	 von	 Kupplungskom-ponenten	zu	treffen.	Darüber	hinaus	wurde	gezeigt,	wie	Schwingversuche	an	einem	axialen	Shaker	zum	 Aufbau,	 zur	 Parametrierung	 und	 Validierung	 des	 Simulationsmodells	eingesetzt	werden	können.	
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Das	 im	Rahmen	der	Arbeit	ausgearbeitete	3D-MKS-Modell	des	Kupplungssys-tems	kann	 zur	 virtuellen	Erprobung	neuer	Kupplungskonzepte	 in	der	 frühen	Entwicklungsphase	verwendet	werden.	Allerdings	kann	dies	unter	Umständen	verschiedenartige	 Erweiterungen	 des	 Modells	 bedeuten,	 die	 noch	 zu	 entwi-ckeln	bleiben.	Dazu	gehören	unter	anderem:	
· Erstellung	 von	 Submodelle	 neuer	 Komponenten	 des	 Kupplungssys-tems,	wie	zum	Beispiel	der	kraft-	bzw.	weggesteuerten	Nachstellme-chanismen47,	die	das	Modell	des	Kupplungssystems	bei	der	Simulati-onen	ergänzen	sollen.	
· Verbindung	 mit	 unterschiedlichen	 Varianten	 von	 Betätigungssyste-men,	nämlich	hydraulischen,	semi-hydraulischen	Systemen	oder	He-belaktoren.	Diese	Verbindung	 ist	 erforderlich,	 um	 die	 dynamischen	Phänomene	 im	Betätigungssystem	unter	Berücksichtigung	der	Anre-gung	des	Verbrennungsmotors	zu	simulieren.	
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Kupplungssysteme weisen eine Mannigfaltigkeit 
an dynamischen Phänomenen auf, die das Fahr-
verhalten von Fahrzeugen unterschiedlich beein- 
trächtigen. Ein Element dieser Menge an Phäno-
mene, das Trennproblem, wird zunächst analytisch 
und messtechnisch betrachtet. Anschließend wird 
ein aus elastisch verbundenen Starrkörper be-
stehendes dreidimensionales Mehrkörpersystem 
erstellt, welches einerseits alle wesentlichen Nicht-
linearitäten beinhaltet, andererseits die entschei-
denden Einflussfaktoren auf die Dynamik des 
Systems abzubilden vermag. Dieses Modell wird 
eingesetzt, um das Trennproblem, das Getriebe- 
rasseln beim Schalten und das Pedalkribbeln nu-
merisch zu erfassen. Zur Validierung des Modells 
werden die Simulationsergebnisse mit experimen-
tellen Resultaten aus statischen und dynamischen 
Versuchen abgeglichen.
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